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Введение 
 Актуальность темы исследования 
Актуальность темы исследования обусловлена необходимостью 
повышения эффективности генерации электрической и тепловой энергии, а 
также снижению экологических выбросов на энергетических и 
промышленных объектах. 
Развитие энергетики России в условиях рыночной экономики 
сопровождается ужесточением требований к потерям при производстве и 
потреблении энергии, а также экологическим выбросам в окружающую среду. 
Согласно Федерального закона «Об энергосбережении и о повышении 
энергетической эффективности» от 23.11.2009 № 261-ФЗ (ред. от 03.08.2018) 
генерирующие предприятия должны принять меры по эффективному и 
рациональному использованию энергетических ресурсов, повышению 
энергетической эффективности и использованию энергетических ресурсов с 
учетом ресурсных, производственно-технологических, экологических и 
социальных условий. 
Как показывают данные международного энергетического агентства 
(IEA) в 2013 году большое количество общего потребления энергии 
приходится на промышленность. На рисунке 1 видно, что всего на все нужды 
за год было израсходовано 13559 млн тонн. нефтяного эквивалента первичной 
энергии. Большая часть потребляемой энергии 2664 млн. тнэ. приходится на 
промышленность. Общий коэффициент генерации тепло- и электроэнергии из 
первичной составляет около 46 %. При этом основные потери энергии 
происходят в окружающую среду с уходящими газами, нагревом 
охлаждающей воды, охлаждающего воздуха.  
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Рисунок 1 – Схема мирового потребления первичной энергии в 2013 году 
Решить проблему загрязнения окружающей среды и экономии топлива 
можно лишь путем увеличения энергоэффективности производства и 
энергосбережении потребления энергии, так как спрос на энергию постоянно 
растет в связи с индустриализацией и ростом населения.  
Энергосберегающие технологии производства с утилизацией сбросной 
энергии широко используются в крупных технологических странах – Китае, 
США, Японии, Италии, Германии и др. В последние годы набирает 
популярность использования энергосберегающих технологий в России 
(например, строительство нефтяной станции на основе цикла Ренкина 
компанией «Лукойл» в Перми и станций, использующих биомассу компанией 
«Ultralam» в Тверской обрасти). Развитие и адаптация данных технологий к 
Российским реалиям требует научного обеспечения.  
В этой связи совершенствование методов генерации энергии, за счет 
утилизации сбросного тепла является актуальной задачей, решение которой 
позволит не только выполнить требования федерального закона, а также 
производить энергию без первичных энергоресурсов. 
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Степень разработанности темы 
Различным аспектам сравнения технологий утилизации тепла и 
проработки решений утилизации посвящены работы авторов Si-Cong Yu. [1], 
Bianchi M. [2], Quoilin S. [3] Galloni. E. [4], А.И. Богданова [5], В.В. Гетмана 
[6], А.В. Разношинской [7], А.И.  Рыбалко [8], О.А. Колюнова [9], М.В. Лобана 
[10], Ю.А. Антипова [11], А.А. Сухих [12], А.П. Марченко [13], В.В. 
Шуховцева [14], Е.В. Джураева [15], М.Б. Сапожникова [16], Aneke M. [17]. 
В большинстве работ идет разработка технологии для утилизации тепла 
уходящих газов от технологического источника без учета влияния выбора 
конструквных элементов на техническую и экономическую составляющую 
проекта. 
Недостаточно освещенные вопросы: 
- влияние режимных параметров (изменение расхода газов, изменение 
температуры атмосферного воздуха, изменение температуры газов, схемы 
решения) на эффективность установки 
- влияние типа расширителя на эффективность установки. 
- влияние типа рабочего тела на эффективность установки 
Используется ряд технологических решений, позволяющих 
утилизировать низкопотенциальную теплоту (< 350 °С), среди которых 
выделяется органичекий цикл Ренкина. Имеющаяся на данный момент 
времени информация о выборе энергоэффективных решений позволяет 
сделать обоснованный выбор типа технологии для утилизации тепла, но не 
позволяет выбрать конструктивные особенности. Проведенный анализ 
выполненных исследований показал их теоретическую недостаточность в 
вопросах выбора технологической схемы органического цикла Ренкина, 
рабочего тела и типа расширителя. 
Работа выполнена в рамках приоритетного направления развития науки, 
технологий и техники РФ Пр–577 «Энергосберегающие технологии», 
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критические технологии «Системы жизнеобеспечения и защиты человека», 
«Энергосбережение». 
Объект исследований 
Объект исследований – оборудование для утилизации 
низкопотенциальной энергии промышленных и энергетических объектов. 
Предмет исследований 
Предмет исследований – характеристики процессов утилизации 
низкопотенциального тепла уходящих газов. 
Цели и задачи исследований 
Цель работы заключается в развитии теоретических и технических 
решений технологий утилизации низкопотенциальной теплоты уходящих 
газов энергетических и промышленных объектов. 
 Для достижения поставленной цели решены следующие задачи: 
1. Анализ развития технологий использования низкопотенциальной 
энергии промышленных и энергетических объектов; 
2. Разработка методики оценки энергетической эффективности 
утилизации с учетом особенностей выбранной технологии; 
3. Имитационное моделирование термодинамических процессов 
утилизации теплоты уходящих газов на различных объектах. 
 Научная новизна работы и основные результаты, выносимые на защиту 
1. Уточнены критерии выбора эффективной технологии утилизации  
низкопотенциального тепла уходящих газов энергетических (Красноярская 
ТЭЦ-2, СЦТ-3 п. Шапкино, СЦТ-22 д.Подтесово) и промышленных объектов 
(Красняорский алюминиевый завод).  
2. Сформулированы и обоснованы требования для выбора рабочих тел и 
расширителя в установках органического цикла Ренкина для утилизации тепла 
уходящих газов в промышленности и энергетике.  
3. Предложены новые схемы утилизации низкопотенциального тепла в 
промышленности и энергетике с генерацией электроэнергии на примерах 
промышленности и энергетики Красноярского края. 
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Значение для теории 
Предложены модели и методы определения энергетических и 
экономических показателей внедрения утилизации на энергетических и 
промышленных объектах. Создан вычислительный комплекс для расчета 
свойств 122 рабочих тел. 
Практическая значимость. 
Практическая значимость результатов работы заключается в 
повышении эффективности (скорости, достоверности и точности) 
определения технологических и режимных параметров при проектировании 
установок, утилизирующих (преобразовывающих) низкопотенциальное тепло 
с учетом влияния параметров источника тепла и его режимных характеристик. 
Полученные научные и практические результаты используются в 
Сибирском федеральном университете при подготовке студентов по 
направлениям: Теплоэнергетика и теплотехника и Техносферная безопасность 
в бакалаврских и магистерских программах «Энергетика теплотехнологии» и 
«Промышленная теплоэнергетика» в курсах дисциплин «Основы инженерной 
деятельности (проектная деятельность)», а также в научно-исследовательской 
деятельности ПИ СФУ.  
Достоверность полученных результатов 
Достоверность полученных результатов подтверждается 
удовлетворительной сходимостью результатов компьютерного 
моделирования и экспериментальных данных. Выводы достаточно хорошо 
коррелируют с результатами, полученными другими исследователя, и не 
противоречат физическим закономерностям в смежных областях знаний. 
Личный вклад автора.  
Положения, составляющие новизну, научные и практические 
результаты диссертации, выносимые на защиту, разработаны и  
получены лично автором. Постановка задач и анализ результатов обсуждались 
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совместно с научным руководителем. В совместных публикациях вклад автора 
составляет от 50 до 75 %. 
 Апробация работы 
 Основные положения работы и ее отдельные результаты докладывались 
и обсуждались на международных, всероссийских и университетских 
конференциях, конкурсах и семинарах: международной конференции 
студентов, аспирантов и молодых ученых “Проспект Свободный” 
посвященной 70-летию великой победы (г. Красноярск, СФУ, 2014-17 гг.); 
конкурсе “Лучший проект в сфере энергосбережения, энергоэффективности и 
возобновляемых источников энергии и биотоплива” в рамках V 
Международного форума ENES 2016 (г. Москва, МИРЭА, 2016); 
региональном туре “GenerationS” (г. Красноярск, 2016); XI всероссийской 
научной конференции молодых ученых “Наука. Технологии. Инновации” (г. 
Новосибирск, НТИ, 2017), конференции IOP Conference Series: Materials 
Science and Engineering (2018), журнал Сибирского Федерального 
Университета. Техника и Технологии (2018,2019) 
Публикации 
По материалам проведенных исследований опубликовано 12 работ, из 
них: 4 статьи в журналах из Перечня рецензируемых научных изданий, 
рекомендованных ВАК; 2 статьи в изданиях, входящих в международную базу 
данных Scopus; 1 статья в сборнике научных трудов; 5 статей в материалах 
конференций различного уровня. 
Структура и объем работы 
Диссертация состоит из введения, 4-х глав, заключения, списка 
литературы и приложений. Работа изложена на 197 страницах, содержит 71 
рисунок и 19 таблиц. Список литературы включает 278 наименований. 
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ГЛАВА 1 СОВРЕМЕННЫЕ СПОСОБЫ ПОВЫШЕНИЯ 
ЭФФЕКТВИНОСТИ ПРОИЗВОДСТВА ЭНЕРГИИ ЗА СЧЕТ 
УТИЛИЗАЦИИ ТЕПЛОТЫ 
1.1 Описание области исследования  
Наибольшее количество общего потребления энергии в развитых 
странах используется в промышленности. Однако, процент использования 
энергии в промышленности отличается из одной страны в другую. Как видно 
из рисунка 2, промышленностью потребляется 39% всего национального 
потребления электроэнергии в России в 2014. Статистика по США и среднем 
по Европе составляет 30% (EIA, 2010). В быстро развивающихся экономиках, 
таких как Китай, промышленность является крупнейшим потребителем 
энергии, до 70,8% от национального общего потребления энергии 2005 года, 
из них 22,8% составляют производство железа и стали. [18] 
 
Рисунок 2- Распределние потребления электроэнергии в России за 2014 год  
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На рисунке 3 представлено потребление энергоресурсов в России в 2010 
году. Большинство потребления энергии приходится на ископаемое топливо. 
Ископаемое топливо является исчерпаемым и единственным источником 
углекислого газа 𝐶𝑂2, использование его в качестве основного источника 
энергии влечет глобального потепления и, в конечном счете, изменение 
климата. Исчерпаемость и вред окружающей среде заставляют мировых 
лидеров переходить на альтернативные способы получения энергии, чтобы 
уменьшить отрицательное воздействие на окружающую среду. Сокращение 
потребления ископаемого топливо может быть достигнуто либо замещением 
части выработки энергии альтернативными источниками, либо увеличение 
энергоэффективности производства энергии за счет утилизации уходящей 
энергии. 
 
Рисунок 3 - Распределние потребления энергоресрсов в России за 2010 год 
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1.2 Термодинамический эффект от утилизации тепла 
Несмотря на экономические и экологические преимущества утилизации 
тепла, она также имеет и термодинамический эффект. Термодинамически, 
утилизация тепла помогает не только улучшить коэффициент использования 
энергии системы, но также минимизировать увеличение энтропии. 
Минимизация увеличения энтропии — это относительно новый 
термодинамический принцип, основанный на втором законе термодинамики. 
Согласно второму закону термодинамики, энтропия изолированной системы 
не может уменьшаться  
dS ≥ 0 
Для систем, которые взаимодействуют со средой, увеличение энтропии 
— это причина необратимости в системе, что порождает потери 
производительности. Эта необратимость или потеря производительности 
происходит, когда система повышает энтропию среды в результате потери 
тепла. Энтропия может быть уменьшена путем уменьшения любых потерь 
энергии в системе. 
Например, если мы рассмотрим простую термодинамическую систему, 
где тепло подводится для получения горячей воды на отопление, в то время 
как неиспользованный теплоноситель выбрасывается в окружающую среду в 
виде отходов тепла  (рисунок 4) 
 
Рисунок 4 – Простая термодинамическая система 
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Термодинамический коэффициент использования энергии (EUF) 
системы может быть вычислен из первого закона, как: 
𝐸𝑈𝐹1 =
𝑄𝑈𝐻
𝑄𝐼𝑁
=
𝑄𝐼𝑁 − 𝑄𝑊𝐻
𝑄𝐼𝑁
 
Где 𝑄𝐼𝑁 – подводимое тепло при температуре, 𝑇𝐼𝑁  
𝑄𝑈𝐻 – полезное тепло для отопления при температуре, 𝑇𝑈𝐻 
𝑄𝑊𝐻– сбросное тепло при температуре, 𝑇𝛼 
Согласно второго закона термодинамики изменение энтропии в системе 
определяется как 
𝑑𝑆1 = (𝑑𝑆)𝐶𝑅 + (𝑑𝑆)𝐼𝑁 + (𝑑𝑆)𝑈𝐻 + (𝑑𝑆)𝑊𝐻 ≥ 0 
Выражении энтропии можно записать следующим образом 
(𝑑𝑆)𝐼𝑁 = −
𝑑𝑄𝐼𝑁
𝑇𝐼𝑁
 
(𝑑𝑆)𝑈𝐻 =
𝑑𝑄𝑈𝐻
𝑇𝑈𝐻
 
(𝑑𝑆)𝑊𝐻 =
𝑑𝑄𝑊𝐻
𝑇𝛼
 
Подставляя их в уравнение для 𝑑𝑆1 получим 
𝑑𝑆1 = (𝑑𝑆)𝐶𝑅 −
𝑑𝑄𝐼𝑁
𝑇𝐼𝑁
+
𝑑𝑄𝑈𝐻
𝑇𝑈𝐻
+
𝑑𝑄𝑊𝐻
𝑇𝛼
≥ 0 
Поделив его на интервал времени получим 
𝑆1 =
(𝑑𝑆)𝐶𝑅
𝑑𝑡
−
𝑄𝐼𝑁
𝑇𝐼𝑁
+
𝑄𝑈𝐻
𝑇𝑈𝐻
+
𝑄𝑊𝐻
𝑇𝛼
≥ 0 
Изменение энтропии окружающей среды 
𝑄𝑊𝐻
𝑇𝛼
= −
(𝑑𝑆)𝐶𝑅
𝑑𝑡
+
𝑄𝐼𝑁
𝑇𝐼𝑁
−
𝑄𝑈𝐻
𝑇𝑈𝐻
+ 𝑆1 
Если надстроить систему утилизации тепла (рисунок 5) получим 
𝑑𝑆2 = (𝑑𝑆)𝐶𝑅 + (𝑑𝑆)𝐼𝑁 + (𝑑𝑆)𝑈𝐻 + (𝑑𝑆)𝐸𝑋+(𝑑𝑆)𝑊 ≥ 0 
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Рисунок 5 – Простая термодинамическая система с утилизацией 
Если (𝑑𝑆)𝑊 = 0 
Изменение энтропии будет равно 
𝑑𝑆2 = (𝑑𝑆)𝐶𝑅 −
𝑑𝑄𝐼𝑁
𝑇𝐼𝑁
+
𝑑𝑄𝑈𝐻
𝑇𝑈𝐻
+
𝑑𝑄𝐸𝑋
𝑇𝛼
≥ 0 
Изменение энтропии окружающей среды будет равно 
𝑄𝐸𝑋
𝑇𝛼
= −
(𝑑𝑆)𝐶𝑅
𝑑𝑡
+
𝑄𝐼𝑁
𝑇𝐼𝑁
−
𝑄𝑈𝐻
𝑇𝑈𝐻
+ 𝑆2 
Но если 𝑄𝐸𝑋 < 𝑄𝑊𝐻 
То  
𝑄𝐸𝑋
𝑇𝛼
 < 
𝑄𝑊𝐻
𝑇𝛼
 
Следовательно, добавление системы утилизации тепла увеличивает 
термодинамический коэффициент использования энергии (EUF) 
𝐸𝑈𝐹2 =
𝑄𝑈𝐻 + 𝑊
𝑄𝐼𝑁
 
𝐸𝑈𝐹2 > 𝐸𝑈𝐹1 
Добавление утилизации теплоты в систему имеет экономические, 
экологические и термодинамические преимущества над обычной системой. 
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1.3 Обзор научных исследований технологий для утилизации низко 
потенциальной тепловой энергии в электрическую 
Уходящее тепло после процесса горения или любого химического, или 
термического процесса является сбросным теплом, поскольку оно обычно 
выбрасывается в окружающую среду. Тепло отработанное после 
промышленного процесса составляет около 20-50% от подведенного тепла. В 
некоторых случаях восстановление отработанного тепла может повысить 
энергоэффективность системы примерно на 10-50% [19]. Промышленные 
процессы, тепловые двигатели и механическое оборудование являются 
основными источниками отработанного тепла [20, 21]. Технология 
рекуперации низко потенциального тепла и сбросного тепла не только 
повышает эффективность системы, но и снижает воздействие на изменение 
климата, а также снижает стоимость энергии [22-24]. Ключевыми факторами, 
определяющими возможность использования низко потенциальной тепловой 
энергии, являются скорость потока, температура, давление, химический 
состав, допустимая температура и допустимое падение давления источника 
тепла. Основные источники отработанного тепла и подходящие технологии 
утилизации [19] приведены в таблице 1. 
Таблица - 1 Основные источники отработанного тепла и технологии восстановления. 
Потенциал Источник энергии Температура 
уходящих 
газов (°C) 
Технология восстановления 
тепла 
Высокий 
(>650 °C) 
Никелевая печь 
Стальная электродуговая печь 
Основная кислородная печь 
Печь для переработки меди 
Стальная нагревательная печь 
Водородные установки 
Стеклянная плавильная печь 
 
 
1370–1650 
1370–1650 
1200–1250 
760–820 
930–1040 
650–980 
1300–1540 
 
1. Предварительный 
подогрев воздуха для 
горения 
2. Генерация пара для 
технологического нагрева 
или для механических / 
электрических работ 
3. Перенос в средние-низко 
температурные процессы 
Средний 
(230– 650°C) 
Котел-утилизатор 
Выхлоп газовой турбины 
Выхлоп поршневого двигателя 
Термическая печь 
Сушильные и пекарные печи 
Цементная печь 
230–480 
370–540 
320–590 
430–650 
230–590 
450–620 
1. Предварительный 
подогрев воздуха 
2. Производство пара / 
электроэнергии 
3. Органический цикл 
Ренкина 
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4. Подогрев печи 
5. Предварительный 
подогрев питательной воды 
6. Переход к 
низкотемпературным 
процессам 
Низкий (30–
230 °C) 
Уходящие газы, из газовых 
котлов, этиленовых печей и т. д. 
Охлаждающая вода, 
конденсирующая 
технологический пар от 
выхлопа печей 
Печей обжигания 
Воздушные компрессоры 
двигатель внутреннего сгорания 
Кондиционеры и холодильные 
конденсаторы 
Печи для сушки, выпечки 
Жидкости/ твердые вещества 
горячей обработки 
Теплота анадных газов после 
электролизера 
70–230 
 
 
 
 
30–50 
70–250 
30–50 
70–120 
30–40 
 
90–230 
 
30–230 
 
120-180 
1. Пространственное 
отопление 
2. Нагревание воды с 
помощью теплового насоса 
для увеличения 
температуры  
3. Органический цикл 
Ранкина 
4. Цикл Калины 
5.Термоэлектрические 
генераторы 
6.Двигатель Стирлинга 
Производство электроэнергии из низкотемпературного источника тепла 
(ниже 250 °C) имеет техническое и технико-экономическое ограничение и 
ограниченный выбор низкотемпературных тепловых двигателей, таких как 
ОЦР, цикл Калины, термоэлектрических преобразователей и двигателя 
Стирлинга [25]. 
1.3.1 Органический цикл Ренкина 
Органический цикл Ренкина представлять собой цикл Ренкина с 
использованием в качестве рабочего тела не пара, а органического 
теплоносителя. Эта идея использования органической жидкости впервые была 
предложена еще в далеком 1823 [26] 
Принципиальная схема работы и T-S диаграмма представлена на 
рисунке 6. Низкокипящая органическая рабочая жидкость восстанавливает 
тепло от источника тепла в испарителе, в результате рабочее тело испаряется. 
Пар высокого давления рабочей жидкости после испарителя направляется в 
расширитель где расширяется для получения энергии. Пар низкого давления 
из выпускного отверстия расширителя направляется в конденсатор где 
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конденсируются. Наконец, жидкое рабочее с помощью насоса направляется 
обратно в испаритель, и процесс снова повторяется. 
 
Рисунок 6 – Схема и T-S диаграмма органического цикла Ренкина 
Хотя стоимость обычного парового цикла Ренкина ниже, чем у ОЦР [27] 
способность ОЦР использовать низкую температуру источников тепла делает 
его лучшей технологией для использования низко потенциальных температур. 
Еще одно важное преимущество ОЦР над обычным циклом Ренкина это тип 
рабочего тела, органические жидкости, как правило, имеют более низкую 
теплоту испарения, чем у воды (Рисунок 7) [28] и имеют большой перегрев 
при нагреве от источника низко потенциальной теплоты, в отличие от воды, 
где при использовании низко потенциального тепла не может быть получена 
такая степень перегрева. При использовании воды в последних ступенях 
турбины будет влажный насыщенный пар и как следствие будет возникать 
эрозия на рабочих лопатках. 
 
Рисунок 7 – T-s диаграмма воды и некоторых органических рабочих тел 
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1.3.2 Цикл Калины 
Простейшая схема энергоустановки (рисунок 8) содержит 
подогреватель раствора (экономайзер) 1, в котором водоаммиачная смесь 
нагревается до точки кипения, и десорбер 2, где происходит кипение (сначала 
при более низкой температуре кипит аммиак, а по мере снижения 
концентрации аммиака в растворе температура кипения повышается). После 
сепаратора 3 образовавшийся пар подается на турбину 4, являющуюся 
приводом электрогенератора 5. Слабый (с меньшей концентрацией аммиака) 
раствор из сепаратора 3 через дроссельный клапан 6 поступает на смешение с 
отработавшим паром на выхлопе из турбины 4. Далее после конденсации в 
абсорбере 7 крепкий раствор питательным насосом 8 вновь подается в 
подогреватель 1. 
 
Рисунок 8- Схема цикла Калины 
1-Экономайзер; 2-Десорбер 3-Сепаратор; 4-Турбина; 5-Электрогенератор 6 
Дроссельный клапан; 7-Адсорбер; 8-Питательный насос. 
Поскольку температура кипения жидкой смеси меняется, когда 
испаряется аммиак, разница температур между источником тепла и 
водоаммиачным раствором может быть уменьшена. В целом, количество 
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утилизируемого тепла в цикле Калины, больше чем в паровых циклах. 
Инвестиционная стоимость цикла Калины, выше, чем для парового цикла. 
Производительность цикла Калины улучшается за счет увеличения 
разницы рабочего давления в расширении [29], аналогичного циклу Ренкина, 
для замены дроссельной заслонки и абсорбера в циклической системе Калины 
используется эжектор. Кроме того, для заданного входного давления турбины 
можно определить оптимальную концентрацию аммиака, которая дает 
максимальную эффективность цикла [30]. 
Для системы утилизации тепла с одним источником энергии до 150 ° 
ОЦР демонстрирует лучшую производительность, чем цикл Калины, [31].  
По-прежнему существуют различные проблемы в развитии цикла 
Калины, такие как повышение производительности цикла Калины ограничено 
высоким давлением при конденсации. Поскольку выработка электроэнергии 
из геотермальных материалов является единственным успешным 
применением цикла Калины [32], пока не удается применить цикл Калины при 
высокой температуре (выше 700 K). 
1.3.3 Двигатель Стирлинга 
Термодинамический цикл Стирлинга показывает теоретический 
термический КПД, равный циклу Карно, который позволяет эффективно 
преобразовывать тепловую энергию в механическую [33]. Кроме того, 
двигатель Стирлинга широко известен своим долгим сроком службы 
двигателя и низким уровнем шума [34]. Автор [35] исследовал динамическую 
модель путем численного анализа и определил, что мощность имеет сильно 
зависит от конструкции двигателя Стирлинга. Свободные поршневые 
двигатели Стирлинга также изучались в других работах [36,37]. 
 Автор [38] представил анализ осуществимости солнечной башни с 
двигателем Cтирлинга, по сравнению с традиционными энергосистемами, и 
провел анализ чувствительности. Были представлены условия технически 
обоснованного и экономически обоснованного решения. Расчетные 
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параметры типичной системы состояли в том, что рабочая жидкость была 𝐻2 
или He с давлением 20 МПа, а рабочая температура составляла 993,15 K. Эти 
высокотемпературные солнечные тепловые электростанции на основе 
двигателя Стирлинга могут стать конкурентным вариантом на рынке 
электроэнергии, Автор [39] проанализировал математическую модель общего 
теплового КПД высокотемпературного дифференциального тарельчатого 
двигателя с перемешиванием на солнечных батареях, что позволило 
оптимизировать температуру поглотителя около 1100 К, а коэффициент 
концентрации составлял 1300. Тепловой КПД в оптимизированном состоянии 
34%, что находится недалеко от соответствующей эффективности Карно 
около 50%. 
Автором [40] была представлена оценка двигателей Стирлинга и 
сверхкритических углекислых турбин, которые используются в гибридных 
системах, состоящих из высокотемпературных расплавленных карбонатных 
топливных элементов. Двигатели Стирлинга доступны в небольшом 
масштабе. По сравнению с остальными технологиями двигатели Стирлинга 
эффективно работают при температуре > 650 °С, что делает их мало 
интересными для утилизации низко потенциального тепла. 
1.3.4 Термоэлектрические генераторы 
Термоэлектрические генераторы (TEG) - это устройства, которые 
преобразуют тепловую энергию в электрическую. Эти устройства работают по 
эффекту Зеебека, который был обнаружен Томасом Иоганном Зеебеком в 1821 
году [42]. Недавно для повышения эффективности этих устройств были 
добавлены полупроводниковые pn-переходы, которые состоят из новых 
материалов, таких как BiTe (теллурид висмута), CeFeSb, ZnBe (цинк-
бериллий), SiGe (кремний -германий), SnTe (теллурид олова) и новые 
нанокристаллические или нанопроволочные термоэлектрические генераторы, 
эффективность которых достигает 5-8% [41]. Хотя TEG обладают многими 
преимуществами, такими как экологически чистая производство энергии, 
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отсутствие звука, отсутствие подвижного компонента и меньшими затратами 
на обслуживание, однако они экономичны при использовании на высоких 
температурах (> 200 ° C), и когда необходимо небольшое количество энергии 
(несколько милливатт). Преимущества TEG побудили многих исследователей 
использовать его в утилизации тепловых отходов автомобилей [41]. 
Например, Автор [43] изучил два случая регенерации тепла отработавших 
газов с использованием TEG. Кроме того, Авторы [44] показали, что 
использование TEG мало влияет на производительность двигателя, и оно 
может улучшить мощность двигателя до 17,9%. Но в другом исследовании 
Авторы [45] показали, что когда выхлопные газы проходят через 
теплообменник TEG, кинетическая энергия из газов теряется и вызывает 
увеличение аэродинамических потерь, что снижает производительность 
двигателя, 
1.3.5 Сравнение технологий 
Авторами [2] было произведено сравнение технологий преобразования 
низко потенциальной тепловой энергии в электрическую в зависимости от 
мощности установки и температуры источника тепла. На рисунке 8 
представлены зависимости КПД от мощности и мощности от температуры 
Органического цикла Ренкина (ОЦР), Термоэлектрических генераторов (ТЭГ) 
и двигателя Стирлинга. Цикл Калины не представлен на этой диаграмме так 
как его область применения схожа с ОЦР, но в эффективности, доступности и 
научной проработанности он ему уступает. 
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Рисунок 9 – Сравнение технологий преобразующих тепловую энергиюв  
электрическую  
Как показано на рисунке для утилизации низко потенциальной тепловой 
энергии наиболее подходящей и зрелой является технология органического 
цикла Ренкина. Областью исследования (ОИ) диссертации является 
технология преобразования низко потенциальной тепловой энергии в 
электрическую на основании цикла Ренкина представленная на рисунке 8. 
1.4 Современные исследования применения ОЦР для утилизации 
уходящих газов 
В литературе представлено много исследований по использованию 
технологии ОЦР для преобразования сбросного тепла в электроэнергию. 
Авторами [46] выполнены исследования по анализу производительности и 
оптимизации ОЦР для утилизации тепла от выхлопных газов, они 
пришли к выводу, что температура и массовый расход уходящих газов влияет 
на эффективность и мощность установки. Они также пришли к выводу, что 
мощность установки уменьшается при увеличении температуры окружающей 
среды. 
Авторы [47] занимались исследованием работы микроцикла Ренкина с 
микро-газовыми турбинами с использованием 16 различных органических 
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рабочих жидкостей, которые были отобраны на основе их термической 
устойчивости и термодинамических свойствах. Они пришли к выводу, что 
рабочие жидкости с низкой молекулярной сложностью стремятся к более 
эффективному охлаждению источника тепла и, таким образом, 
восстанавливается больше отработанного тепла из выхлопных газов. 
Авторами [48] была произведена работа по параметрической 
оптимизации и сравнительного изучения ОЦР для низкой степени утилизации 
тепла, они полагают, что увеличение температуры на входе в турбину не 
всегда будет производить соответствующее увеличение мощности на выходе 
турбины, особенно с рабочими жидкостями с положительным наклоном 
кривой насыщения.  
В статье [49] разработана и апробирована модель спирального 
расширителя в технологии ОЦР. Они предположили, что изменения типа 
двигателя, на расширитель является более подходящим для ОЦР малой 
мощности, потому что они характеризуются меньшим расходом, более 
высоким коэффициентом давления и значительно меньшей скоростью 
вращения, чем турбомашины. 
Исследователи [50] провели интеграцию процесса изучения базовых и 
модифицированных ОЦР с помощью 16 различных органических жидкостей. 
Они пришли к выводу, что жидкости c положительной кривой наклона 
являются наиболее предпочтительны для установки ОРЦ, которая использует 
источники низкопотенциального тепла. Причиной их выбора было то, что они 
показывают высокий тепловой КПД и их состояние при расширении всегда 
перегретое, позволяя ввести регенерацию для повышения тепловой 
эффективности. Они также обнаружили, что КПД тепловой системы ОЦР 
может быть значительно увеличен путем одновременной регенерации и 
истечения в турбине. Они отметили, что из-за присутствия 
неконденсирующихся компонентов в рабочей жидкости, таких, как воздух, 
могут возникнуть технические проблемы связанных с переносом тепла, и это 
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может оказать негативное влияние на термодинамическую эффективность 
процесса. 
Авторами [51] предложена, разработана, изготовлена и испытана 
система из солнечных коллекторов и органического цикла Ренкина с 
поршневой турбиной на рабочем теле R245fa. Они обнаружили, что их 
разработанный комбинированный модуль работал стабильно, а также что 
производительность вакуумного трубчатого коллектора солнечного 
коллектора больше, чем у плоских коллекторов. 
Было отмечено [52] что эффективность системы ОЦР может быть 
улучшена за счет работы в закритической области; однако, результаты их 
модели не был подтвержден с помощью эксперимента. 
Исследователями [53] проводилась работа по утилизации отработанных 
отходов тепла от ГТ-МГД генератора для выработки электроэнергии с 
помощью ОЦР, с использованием R123 в качестве рабочей жидкости. Они 
пришли к выводу, что эффективность системы увеличивается с приближением 
температуры на входе в турбину к температуре на выходе из источника тепла 
и перепада давления в турбине. 
Авторами [54] проанализированы низко температурный солнечной 
коллектор и электрический генератор на основе ОЦР с регенерацией, и 
обнаружено, что для данной системы, температуры испарения и температуры 
окружающей среды, эффективность коллектора снизилась, так как повысилась 
температура регенерации. Они также обнаружили, что оптимальная 
температура регенерации, при которой достигается максимальная 
эффективность ОЦР лежит между температурой конденсации и испарения. 
Они пришли к выводу, что общая эффективность системы регенеративного 
цикла больше, чем для не регенеративного цикла. 
Исследователями [55] было проведено сравнение трех различных 
рабочих жидкостей (бензина, R11 и R134a), когда использовались в трех 
различных ОЦР циклах в качестве нижнего цикла для двигателя внутреннего 
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сгорания (ДВС). Они обнаружили, что жидкости с нижней критической 
температурой, вызывали увеличение разницы температур выхлопного газа и 
рабочей жидкости в испарителе и, следовательно, породили необратимость, 
которая оказала негативное влияние на производительность системы. Они 
также установили, что производительность бензина была всегда лучше, чем 
R134a с более низкой критической температурой. 
Авторы [56] рассмотрели комбинированную систему, где ОЦР с 
различными органическими рабочими жидкостями был использованы в 
качестве надстройки для современной высоко эффективной газовой турбины, 
как рекуператор газовый турбины. Их комбинированный цикл, основанный на 
данных коммерческих газовых турбин и ОЦР показал, что ОЦР это 
интересный и конкурентоспособный вариант в сочетании с высоким КПД 
газовых турбин и низкой температуры уходящих газов. 
Исследователи [57] провели термодинамический анализ 31 рабочей 
жидкости для ОЦР, используя за основу уравнение состояния. Они 
обнаружили, что тепловая эффективность жидкости с отрицательным углом 
наклона значительно возрастает при объединении перегрева с системой 
регенерации, а жидкости с положительным углом наклона снижается при 
перегреве. Они также отметили, что без регенерации, утилизация источника 
тепла большой температуры неэффективна. 
 Наличие водородных связей в определенных молекулах, таких как вода, 
аммиак, этанол приводящих к отрицательному углу наклона из-за большой 
теплоты парообразования считаются неподходящими для систем ОЦР [58]. 
Они также пришли к выводу, что термический КПД для рабочей жидкости 
функция от критической температуры. С их выводом также согласны [55], 
которые пришли к выводу, что тепловая эффективность рабочей жидкости 
уменьшается с понижением критической температуры. Они подтвердили, что 
максимальное значение общей эффективности рекуперации тепла происходит 
в соответствии с температурой кипения, которая лежит между входной 
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температурой уходящего тепла и температурой конденсации. Они также 
обнаружили, что максимальное значение полной рекуперации тепла повышает 
температуру уходящего тепла; однако она может быть уменьшена при 
использовании рабочей жидкости с меньшей критической температурой. 
Авторы [59] провели исследование с целью изучения пригодности 11 
различных органических рабочих жидкостей для системы ОЦР, используемой 
для извлечения низкопотенциального сбросного тепла от преобразования 
тепловой энергии океана (OTEC) системы. Они подсчитали эффективность 
системы ОЦР, основанной на предположении, что рабочая жидкость входит в 
турбину в состоянии насыщенного пара. Они обнаружили, что три фактора 
жидкости, которые оказали существенное влияние на производительность 
системы ОЦР были: наклон Кривой насыщения, удельная теплоемкость и 
скрытая теплота парообразования. Они пришли к выводу, что жидкости с 
отрицательной кривой насыщенных паров в T-s диаграмме, обладали большей 
эффективностью преобразования энергии, чем жидкости с положительной 
кривой наклона. 
Авторы [60] исследовали производительность низкотемпературных 
солнечных батарей и систему ОЦР с использованием трех различных 
зеотропных составляющих органической жидкости тетрафторэтана, R245fa, 
R152a. Они предполагали, что из-за присущего скачка температур, связанного 
с зеотропной смесью тетрафторэтана во время фазового перехода, перед 
испарителем должен присутствовать подогреватель. Они обнаружили, что в 
отличие от чистых жидкостей, адиабатная- зеотропная смесь тетрафторэтана 
показала низкий КПД цикла Ренкина. Их исследование также показало, что 
увеличение тепловой эффективности может быть достигнуто путем 
объединения подогревателя и испарителя. 
Исследователи [61] сравнивали эффективность регенеративного ОЦР и 
простого ОЦР с помощью четырех различных органических жидкостей с 
положительной кривой наклона. Они обнаружили, что для всех рабочих 
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жидкостей, регенеративный ОЦР оказывается более эффективный, чем 
простой ОЦР. Их анализ первого и второго закона также показал, что 
регенеративный ОЦР уменьшает необратимость системы. Он также 
уменьшает количество тепловой энергии, необходимой для производства той 
же мощности. Их результаты также подтвердили тот факт, что для жидкости с 
положительным углом наклона не нужен перегрев, поскольку, перегрев 
снижает тепловой КПД и увеличивает необратимость системы. Они также 
обнаружили, что чем выше температура кипения такой органической 
жидкости, тем выше тепловая эффективность ОЦР. 
Авторы [62] сравнивали производительность цикла c воздушной 
турбиной (ABC) и ОЦР с использованием толуола в качестве рабочей 
жидкости, где оба этих цикла использовались в качестве нижнего цикла для 
мало размерной (7,8 МВт) газовой турбины с температурой выхлопных газов 
534 ˚C и большого (на 16,8 МВт) дизельного двигателя с температурой 
выхлопных газов 400 ˚С. Они обнаружили, что ОЦР всегда демонстрировал 
более высокую производительность, чем ABC для температур выхлопных 
газов до 680 ˚C, в то время как ABC доминируют при более высоких 
температурах. Однако, для когенерации электроэнергии и тепла, 
электрический КПД как ABC, так и ОЦР довольно близко друг к другу. 
Исследователи [63] изучали применение многокомпонентных рабочих 
тел для системы ОЦР, и пришли к выводу, что ОЦР представляет собой 
эффективное теплопередающее устройство, состоящее из многих 
энергетических полей, и что его производительность может быть улучшена 
при использовании многокомпонентной зеотропной смеси тетрафторэтана 
при работе. 
Автор [64] выполнил экспериментальное исследование и моделирование 
низкотемпературного органического цикла Ренкина для малой когенерации. 
После испытания всех органических жидкостей, он пришел к выводу, что R123 
лучше адаптирован для горячего источника температуре между 100 и 200 ˚С. 
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Он также пришел к выводу, что для маленьких мощностей лучше всего 
подходит спиральный расширитель из-за его устойчивой работы при 
двухфазном потоке.  
Авторы [65] представили свои исследования по вопросам повышения 
эффективности при преобразовании из низкого (от геотермальных 
источников) и среднего (из концентрированной солнечной энергии) 
источников тепла с использованием системы ОЦР подводе тепла от двух 
источников с изобутаном в качестве рабочей жидкости. Результаты их 
моделирования показали, что такие системы обладают хорошими 
экономическими преимущества для снижения стоимости возобновляемых 
источников энергии. 
 Авторами [66] разработана модель, проверенная на геотермальной 
электростанции Чена, Аляска, США с использованием IPSEpro инструментов 
моделирования. Они обнаружили, что изменение температуры в источнике 
геотермальной энергии, влияет на мощность электростанции, а также на 
состояние рабочей жидкости на входе в турбину и на выходе из конденсатора. 
Они советуют, чтобы система ОЦР предусматривала высокую степень 
контроля температуры в целях предотвращения кавитации в насосе, а также 
снижение производительности электростанции. 
1.5 Примеры внедрения ОЦР для утилизации тепла 
Помимо исследований, представленных выше, в реальной жизни также 
существуют коммерческие рабочие установки ОЦР, предназначенные для 
утилизации тепла или геотермальных надстроек. 
Исследователи [67] и [68] представили доклад о “ORMAT® Energy 
Converter (OEC)”, где вырабатывается электрическая энергия с 
использованием технологии ОЦР, преобразовывая выбросы тепловой энергии 
пара от газовых турбин, использующих для работы сжатый природный газ, на 
станции Нептун по переработке природного газа в городе Центервиль, США. 
Надстройка, которая использует n-пентан в качестве рабочей жидкости, была 
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построена в 2004 году и была признана первой в своем роде в США. Мощность 
такой установки 4,5 МВт. На станции реализован процесс переработки газа, 
чтобы быть автономным, для того чтобы перебои в покупке энергии, которая 
является единственным источником питания для газового блока обработки, не 
влияли на газоперерабатывающий завод. Кроме того, она стала новым 
источником дохода для компании, поскольку излишки произведенной 
электроэнергии продается на местной энергетической компании. 
Автор [69] представил доклад о трех “Recovered Energy Generation” 
(REG) на электростанции (аналог OEC), каждый мощностью 5 MВт 
разработанные ORMAT на “Alliance Pipeline”, управляемые независимым 
производителем электроэнергии в Западной Канаде, для преобразования 
выбросов тепла от существующей газовой турбины в электричество. 
Как и канадская компания, есть и другие компании, которые заключили 
соглашение с ORMAT. В 2006 году дочерняя компания ORMAT заключила 20-
летнее соглашение о покупке электроэнергии с “Puget Sound Energy” на 
поставку электроэнергии из REG системы, расположенная недалеко от 
компрессорной станции Sumas Northwest Pipeline [69].  
Помимо утилизации тепла от объектов переработки газа, есть и другие 
процессы, где ORMAT доказал, что OEC является коммерчески 
осуществимым и экономически целесообразным. Например, [70] представил 
доклад о применении OEC для преобразования низкотемпературных отходов 
тепла от охладителей воздуха на Heidelberg Cement завода в электроэнергию. 
Завод, который находится в Ленгфурте, Германия, сообщил о встрече не 
только с Heidelberg Cement о особенностях проектирования, но и справился с 
автоматическими и плавными широкими колебаниями температуры 
источника тепла и потока [70]. 
Кроме того, эта технология также была реализована на утилизации тепла 
от корабельных выхлопов. Например, Siemens и United Arab Shipping Company 
заключили соглашение по предоставлению системы регенерации 
  
32 
 
утилизированного тепла для своего судна [71]. Система утилизации тепла 
будет использовать технологию цикла Ренкина для преобразовывая отходов 
тепла от выхлопной трубы корабля в электроэнергию. Подобно система с 
более высокой эффективностью утилизации может быть достигнута с 
помощью системы ОЦР. 
Технология ОЦР является зрелой в мире производства электроэнергии 
из геотермальных источников тепла. Автор [72] представил доклад об ОЦР 
производительностью 200 кВт. на геотермальной электростанции Чена, на 
Аляске, США, разработанная “United Technologies Corporation”. Установка 
использует R134a в качестве рабочего тела с источником тепла от низкой 
геотермальной температуры 73 ˚C. По данным производительности за 3000 ч 
работы указано, что установка произвела 578,550 квт*ч электроэнергии при 
коэффициенте использовании 0.95. Это вытесняет 44,5 американских 
галлонов дизельного топлива, нужно было сжечь для производства этого 
количества энергии без ОЦР. 
Есть также некоторые запатентованные работы по использованию 
системы ОЦР для выработки электроэнергии из отходов тепла. Исследователь 
[73] запатентовал работы по использованию систем ОЦР для производства 
электроэнергии с низкой температурой выхлопных газов с использованием 
хладагента смеси в качестве рабочей жидкости. Автор [74] также имеет патент 
на использование ОЦР для энергетики в целях повышения энергетической 
эффективности процесса. 
Другие применения, некоторые из которых все еще находятся в 
экспериментальной фазе, которые используют технологий ОЦР для 
производства электроэнергии из низкотемпературных источников тепла, 
включают в себя: экспериментальный завод 100 кВт, известный как “Granex”, 
который был разработан группой исследователей из Университета Ньюкасла, 
Австралийского приоритетного научно-исследовательского центра для 
энергии и мощности [75]. Также “Ener-G-Rotors” была разработана 5 кВт 
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экспериментальная установка для преобразования низко потенциальной 
тепловой энергии в электрическую [76]. 
Все установки ОЦР, разработанных для продажи ORMAT и о которых 
говорилось выше используют двухступенчатую передачу, в которой тепло от 
источника используется ОЦР не на прямую, при первом прохождении тепло 
это тепло передается термальному маслу или воде, которая затем используется 
для подогрева и испарения рабочей жидкости. Это повышает не только 
стоимость системы, но и необратимость. В целях устранения этого, General 
Electric (GE) в настоящее время разрабатывает варианты изменения системы, 
чтобы использовать прямое испарение [77], в которой как они предполагают 
можно снизить затраты на 20%. Также были предположены другие способы 
повышения эффективности ОЦР. Например, [78] показали, что стоимость ОЦР 
может быть значительно снижено путем адаптации своего оборудования с 
оборудованием кондиционирования воздуха. Этот подход в настоящее время 
используется в United Technologies Corporation в тесном сотрудничестве с 
Carrier Corporation, под торговой маркой имя PureCycleTM200 [79]. 
Технология была успешно примененна во многих коммерческих 
электростанциях с ОЦР в США. Например, геотермальная электростанция 
ОЦР Чена, Аляска; ОЦР электростанции в East-Hartford, штат Коннектикут, 
где в качестве источника тепла используется тепло выхлопных газов от 
газовой турбины “Pratt and Whitney FT12”; ОЦР станции в Остине, штат Техас, 
работает от тепла при сжигании мусора; ОЦР в Danville, Illinois, работает от 
тепла уходящих газов от трех поршневых двигателей Jenbacher. Другой 
подход заключается в том, чтобы использовать двойной источник тепла (при 
различных температурах) для использования в одном цикле ОЦР. Этот подход 
обладает большими экономических преимуществами, чем системы ОЦР от 
одного источника тепла [80]  
Из всех исследований систем ОЦР для выработки электроэнергии, 
рассмотренных в настоящей диссертации, можно отметить, что основной 
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принцип работы системы ОЦР тот же. Единственное различие-это источник 
тепла, конфигурация, вид рабочего тела, тип турбины, используемой в 
системе.  
1.6 Выводы по главе 1 
Приведен обзор существующих способов утилизации низко 
потенциального тепла. Проведенный анализ позволил выделить технологию 
органического цикла Ренкина благодаря ее эффективности, универсальности, 
проработанности, зрелости. Из всех исследований систем ОЦР для выработки 
электроэнергии, рассмотренных в настоящей диссертации, можно отметить, 
что основной принцип работы системы ОЦР тот же. Единственное различие-
это источник тепла, конфигурация, вид рабочего тела, тип турбины, 
используемой в системе.  
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ГЛАВА 2 МАТЕМАТИЧЕСКАЯ МОДЕЛЬ И СОБЕННОСТИ 
УСТАНОВОК ОРГАНИЧЕСКОГО ЦИКЛА РЕНКИНА 
Производство установок, работающих на основании ОЦР начинается с 
1980х годов. Наиболее значимые производители и типы их установок 
представлены в таблице 2. 
Таблица 2 – Основные производители установок ОЦР 
Производит
ель 
Область 
внедрения 
Температу
ра 
источника 
тепла 
Мощн
ость, 
кВт 
Рабочее 
тело 
Тип 
расширителя 
ORMAT, 
США 
Геотермальная, 
Утилизация, 
Солнечная 
150–300 200–
70,000 
Н-пентан и 
другие 
двухступенчат
ая осевая 
турбина 
Turboden, 
Italy 
Биогазовая 
ТЭЦ, 
Утилизация, 
Геотермальная 
100–300 
 
200–
2000 
OMTS, 
Solkatherm 
Двухступенчат
ая осевая 
турбина 
Adoratec/Ma
xxtec, 
Germany 
Биогазовая 
ТЭЦ 
300 315–
1600 
OMTS  
Opcon, 
Sweden 
Утилизация <120 350–
800 
Аммоний Турбина 
Lysholm  
GMK, 
Germany 
Биогазовая 
ТЭЦ, 
Утилизация, 
Геотермальная 
120–350 150–
5000 
 Много 
ступенчатая 
осевая турбина 
Bosch KWK, 
Germany 
Утилизация 120–150 65–
325 
R245fa  
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Окончание таблицы 2 - Основные производители установок ОЦР 
Производи
тель 
Область 
внедрения 
Температур
а источника 
тепла 
Мощно
сть, 
кВт 
Рабочее 
тело 
Тип 
расширителя 
Turboden 
PureCycle, 
US 
Утилизация, 
Геотермальная 
91–149 280 R245fa Радиальная 
турбина 
GE 
CleanCycle 
Утилизация >121 125 R245fa Одноступенчат
ая радиальная 
турбина 
Cryostar, 
France 
Утилизация, 
Геотермальная 
100-400 n/a R245fa, 
R134a 
Радиальная 
турбина 
Tri-o-gen, 
Netherlands 
Утилизация >350 160 Толуол Радиальная 
турбина 
Electrather
m, US 
Утилизация, 
Солнечная 
>93 50 R245fa Спиральный 
рсширитель 
 
Как видно из таблицы 2 для разных источников тепла и мощности 
различаются типы расширителей и рабочих сред. Данный вопрос наряду с 
математической моделью представляет наибольшую ценность для 
проектирования установок, работающих на ОЦР. 
2.1 Термодинамические процессы из которых состоит ОЦР 
ОЦР обычно состоит из четырех основных процессов, представленных 
на рисунке 10. 
 Процесс 1-4: Изобарный подвод тепла к рабочей жидкости, 
находящийся теплообменнике. Этот процесс можно разделить на  
три зоны в зависимости от характера процесса. Это: подогрев до 
температуры насыщения (1 - 2), испарение (2 - 3) и перегрев (3-4). 
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 Процесс 4-5: Изоэнтропный процесс расширения без изменения 
теплоты, потерь на трение и утечки. 
 Процесс 5-8: Изобарный процесс отвода теплоты от рабочей 
жидкости. Этот процесс можно разделить на три зоны, которые 
включают: охлаждение пара до температуры насыщения (5-6), 
конденсация (6-7) и охлаждение (7-8). 
 Процесс 8-1: Изоэнтропный процесс сжатия без изменения 
теплоты, потерь на трение и утечки 
В реальной системе ОЦР присутствует необратимость которая снижет 
КПД цикла по теореме Клаузиса. Необратимость происходит в процессах: 
 Расширение: в реальной системе ОЦР процесс расширения 
никогда не изоэнтропный, только часть энергии выделяемой при 
уменьшении давления превращается в полезную, остальная часть 
теряется в виде тепла в системе. Также потери на трение и утечки 
приводят к уменьшению эффективности турбины. 
Эффективность турбины определяется путем сравнения с 
изоэнтропийным расширением. 
 Теплообмен: Теплообмен при испарении и конденсации никогда 
не идут как в идеальном цикле при постоянном давлении. Потери 
давления в теплообменниках приводит к увеличению мощности 
насоса и уменьшению полезной мощности реального ОЦР 
 Сжатие в насосе: Электромеханические потери и внутренние 
утечки приводят к необратимости, которая преобразует часть 
полезной работы в тепло уменьшая эффективность реального 
ОЦР 
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Рисунок 10 – P-H и T-S диаграммы для идеальной/реальной системы ОЦР 
Для разработки реальной модели ОЦР все эти потери должны быть 
учтены. В этой работе все потери учтены в параметре эффективности каждого 
элемента. 
2.2 Математическая модель элементов ОЦР 
ОЦР обычно состоит из следующих элементов: 
 Испаритель 
 Конденсатор 
 Регенеративный теплообменник 
 Турбина/расширитель 
 Насос 
 Генератор 
 Параметр состояния рабочего тела 
2.2.1 Испаритель 
Функцией испарителя является подогрев и испарение органической 
рабочей жидкости (wf) используя низко потенциальную тепловую энергию 
(wh). Он передает тепло от горячей жидкости (wh) более холодной жидкости 
(wf) через поверхность.  
  
39 
 
 
Рисунок 11 – Испаритель 
Математическая модель испарителя представляет собой следующие 
уравнения: 
 Уравнения массового баланса 
?̇?𝑤𝑓_𝑖𝑛 = ?̇?𝑤𝑓_𝑜𝑢𝑡 
?̇?𝑤ℎ_𝑖𝑛 = ?̇?𝑤ℎ_𝑜𝑢𝑡 
 Уравнения потери давления 
𝑃𝑤𝑓_𝑖𝑛 − 𝛥𝑃𝑤𝑓𝑠 = 𝑃𝑤𝑓_𝑜𝑢𝑡 
𝑃𝑤ℎ_𝑖𝑛 − 𝛥𝑃𝑤ℎ𝑠 = 𝑃𝑤ℎ_𝑜𝑢𝑡 
 Уравнения энергетического баланса 
?̇?𝑤𝑓_𝑖𝑛 ∙ (ℎ𝑤𝑓_𝑖𝑛 − ℎ𝑤𝑓_𝑜𝑢𝑡) + 𝑞𝑡𝑟𝑎𝑛𝑠 = 0 
?̇?𝑤ℎ_𝑖𝑛 ∙ (ℎ𝑤ℎ_𝑖𝑛 − ℎ𝑤ℎ_𝑜𝑢𝑡) − 𝑞𝑡𝑟𝑎𝑛𝑠 = 0 
 Задаваемые параметры  
𝛥𝑃𝑤𝑓𝑠 – потеря давления рабочего тела в теплообменнике 
𝛥𝑃𝑤ℎ𝑠 – потеря давления греющей среды в теплообменнике 
 Моделируемые параметры 
𝑞𝑡𝑟𝑎𝑛𝑠– тепловая мощность теплообменника 
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2.2.2 Конденсатор 
 
Рисунок 12 – Конденсатор 
 Уравнения массового баланса 
?̇?𝑤𝑓_𝑖𝑛 = ?̇?𝑤𝑓_𝑜𝑢𝑡 
?̇?𝑐𝑓_𝑖𝑛 = ?̇?𝑐𝑓_𝑜𝑢𝑡 
 Уравнения потери давления 
𝑃𝑤𝑓_𝑖𝑛 − 𝛥𝑃𝑤𝑓𝑠 = 𝑃𝑤𝑓_𝑜𝑢𝑡 
𝑃𝑐𝑓_𝑖𝑛 − 𝛥𝑃𝑤ℎ𝑠 = 𝑃𝑐𝑓_𝑜𝑢𝑡 
 Уравнения энергетического баланса 
?̇?𝑤𝑓_𝑖𝑛 ∙ (ℎ𝑤𝑓_𝑖𝑛 − ℎ𝑤𝑓_𝑜𝑢𝑡) − 𝑞𝑡𝑟𝑎𝑛𝑠 = 0 
?̇?𝑐𝑓_𝑖𝑛 ∙ (ℎ𝑐𝑓_𝑖𝑛 − ℎ𝑐𝑓_𝑜𝑢𝑡) + 𝑞𝑡𝑟𝑎𝑛𝑠 = 0 
 Задаваемые параметры  
𝛥𝑃𝑤𝑓𝑠 – потеря давления рабочего тела в теплообменнике 
𝛥𝑃𝑤ℎ𝑠 – потеря давления охлаждающей жидкости в 
теплообменнике  
 Моделируемые параметры 
𝑞𝑡𝑟𝑎𝑛𝑠– тепловая мощность теплообменника 
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2.2.3 Регенеративный теплообменник 
 
Рисунок 13 – Регенеративный теплообменник 
 Уравнения массового баланса 
?̇?𝑤𝑓_𝑖𝑛 = ?̇?𝑤𝑓_𝑜𝑢𝑡 
?̇?𝑤𝑓_𝑖𝑛 = ?̇?𝑤𝑓_𝑜𝑢𝑡 
 Уравнения потери давления 
𝑃𝑤𝑓_𝑖𝑛 − 𝛥𝑃𝑤𝑓𝑠 = 𝑃𝑤𝑓_𝑜𝑢𝑡 
𝑃𝑤𝑓_𝑖𝑛 − 𝛥𝑃𝑤ℎ𝑠 = 𝑃𝑤𝑓_𝑜𝑢𝑡 
 Уравнения энергетического баланса 
?̇?𝑤𝑓_𝑖𝑛 ∙ (ℎ𝑤𝑓_𝑖𝑛 − ℎ𝑤𝑓_𝑜𝑢𝑡) − 𝑞𝑡𝑟𝑎𝑛𝑠 = 0 
?̇?𝑐𝑓_𝑖𝑛 ∙ (ℎ𝑤𝑓_𝑖𝑛 − ℎ𝑤𝑓_𝑜𝑢𝑡) + 𝑞𝑡𝑟𝑎𝑛𝑠 = 0 
 Задаваемые параметры  
𝛥𝑃𝑤𝑓𝑠 – потеря давления рабочего тела в теплообменнике 
𝛥𝑃𝑤ℎ𝑠 – потеря давления охлаждающей жидкости в 
теплообменнике  
 Моделируемые параметры 
𝑞𝑡𝑟𝑎𝑛𝑠– тепловая мощность теплообменника 
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2.2.4 Турбина/Расширитель  
 
Рисунок 14 – Турбина/Расширитель 
Существует четыре варианта моделирование процессов в турбине: 
 Моделирование задавая механическую эффективность и 
изоэнтропийную эффективность проточной части; 
 Моделирование зная зависимость изоэнтропийной 
эффективности от расхода рабочего тела; 
 Моделирование зная зависимость изоэнтропийной 
эффективности от разницы давлений 
 Моделирование зная зависимость изоэнтропийной 
эффективности от скорости вращения 
Из существующих четырех способов самым простым является первый, 
три остальных способа требуют характеристики, полученные на реальном 
эксперементе и служат для оценки эффективности при частичных нагрузках. 
Первый способ был принят так как характеристик производительности 
для других способов нет в свободном доступе, потому что они являются 
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коммерческой тайной. Подробно выбор изоэнтропийной эффективности 
турбины описан в разделе 2.4 
 Уравнения массового баланса 
?̇?𝑤𝑓_𝑖𝑛 = ?̇?𝑤𝑓_𝑜𝑢𝑡 
 Уравнения энергетического баланса 
ℎ𝑤𝑓_𝑜𝑢𝑡 = (ℎ𝑤𝑓_𝑖𝑛 − 𝛥ℎ𝑠∙𝜂𝑠) 
(ℎ𝑤𝑓_𝑖𝑛 − ℎ𝑤𝑓_𝑜𝑢𝑡) ∙ ?̇?𝑤𝑓_𝑖𝑛 ∙ 𝜂𝑚𝑡 = 𝑃𝑜𝑤𝑒𝑟 𝑂𝑢𝑡𝑝𝑢𝑡 
 Задаваемые параметры  
𝜂𝑚𝑡 – механическая эффективность турбины 
 Моделируемые параметры 
𝜂𝑠– изоэнтропийная эффективность 
𝛥ℎ𝑠 − располагаемый теплоперепад 
2.2.5 Насос 
 
Рисунок 15 – Насос 
 
 Уравнения массового баланса 
?̇?𝑤𝑓_𝑖𝑛 = ?̇?𝑤𝑓_𝑜𝑢𝑡 
 Уравнения энергетического баланса 
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ℎ𝑤𝑓_𝑜𝑢𝑡 = ℎ𝑤𝑓𝑖𝑛 −
𝛥ℎ𝑠
𝜂𝑝
 
(ℎ𝑤𝑓𝑖𝑛 − ℎ𝑤𝑓𝑜𝑢𝑡) ∙ ?̇?𝑤𝑓𝑖𝑛/𝜂𝑚𝑝 = 𝑃𝑜𝑤𝑒𝑟 𝐼𝑛𝑝𝑢𝑡 
 Задаваемые параметры  
𝜂𝑚𝑝 – механическая эффективность насоса 
𝜂𝑝–эффективность насоса 
𝛥ℎ𝑠 − располагаемый теплоперепад 
2.2.6 Генератор 
 
Рисунок 16 – Генератор 
 Уравнения энергетического баланса 
𝑃𝑜𝑤𝑒𝑟 𝐼𝑛𝑝𝑢𝑡 ∙ 𝜂𝑒 ∙ 𝜂𝑚𝑚 = 𝑃𝑜𝑤𝑒𝑟 𝑂𝑢𝑡𝑝𝑢𝑡 
 Задаваемые параметры  
𝜂𝑒 – электрическая эффективность генератора 
𝜂𝑚𝑚–механическая эффективность генератора 
 Моделируемые параметры 
𝑃𝑜𝑤𝑒𝑟 𝑂𝑢𝑡𝑝𝑢𝑡– отпущенная электрическая мощность 
2.2.7. Параметр состояния рабочего тела 
В моделировании цикла важно знать состояние рабочего тела. С 
помощью него можно контролировать эрозию лопаток турбины и кавитацию 
в насосе 
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Рисунок 17 – Параметр состояния тела 
 Уравнения массового баланса 
?̇?𝑤𝑓_𝑖𝑛 = ?̇?𝑤𝑓_𝑜𝑢𝑡 
 Уравнения баланса давления 
𝑃𝑤𝑓_𝑖𝑛 = 𝑃𝑤𝑓_𝑜𝑢𝑡 
 Уравнения энергетического баланса 
ℎ𝑤𝑓_𝑖𝑛 = ℎ𝑤𝑓_𝑜𝑢𝑡  
𝑥 =
ℎ𝑤𝑓_𝑖𝑛 − ℎ_𝑝𝑥(𝑃𝑤𝑓𝑖𝑛 , 0)
ℎ_𝑝𝑥(𝑃𝑤𝑓𝑖𝑛 , 1) − ℎ_𝑝𝑥(𝑃𝑤𝑓𝑖𝑛 , 0)
 
 Моделируемые параметры 
𝑥– степень сухости 
Зная степень сухости можно отпределить состояние рабочего тела: 
 x<0 рабочее тело находится в состоянии жидкости 
 x=0 рабочее тело находится в состоянии кипящей жидкости 
(начало процесса испарения) 
 0<x <1 рабочее тело находится в состоянии влажного 
насыщенного пара (кипение) 
 x=1 рабочее тело находится в состоянии сухого насыщенного пара 
 x>1 рабочее тело находится в состоянии перегретого пара 
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2.2.8 Энергетическая и эксергетическая оценки эффективности 
Количественна оценка эффективности цикла носит название 
коэффициента полезного действия. Существуют два основных способа 
расчета коэффициента полезного действия цикла: 
 Энергетический 
𝜂𝑡ℎ =
𝑊𝑛𝑒𝑡
𝑄𝑖𝑛
=
𝑃𝑜𝑤𝑒𝑟 𝑂𝑢𝑡𝑝𝑢𝑡 − 𝑃𝑜𝑤𝑒𝑟 𝐼𝑛𝑝𝑢𝑡
?̇?𝑤ℎ_𝑖𝑛 ∙ (ℎ𝑤ℎ_𝑖𝑛 − ℎ𝑤ℎ_𝑜𝑢𝑡)
 
 Эксергетический 
𝜂𝑡ℎ =
𝑊𝑛𝑒𝑡
𝐸𝑖𝑛
=
𝑃𝑜𝑤𝑒𝑟 𝑂𝑢𝑡𝑝𝑢𝑡 − 𝑃𝑜𝑤𝑒𝑟 𝐼𝑛𝑝𝑢𝑡
?̇?𝑤ℎ_𝑖𝑛 ∙ (ℎ𝑤ℎ_𝑖𝑛 − ℎ𝑤ℎ𝑜𝑢𝑡 − 𝑇0 ∙ (𝑆𝑤ℎ_𝑖𝑛 − 𝑆𝑤ℎ𝑜𝑢𝑡))
 
 
2.3 Выбор рабочей жидкости для ОЦР 
2.3.1 Обзор исследований по подходам к выбору рабочей жидкости 
 В ОЦР выбор рабочей жидкости и рабочих условий напрямую влияет 
на работу системы. Авторы [92] исследовали рабочую жидкость для 
рекуперации тепла от двигателя и обнаружили, что R11, R141b, R113 и R123 
показали несколько лучшие термодинамические характеристики. 
Альтернативной рабочей жидкостью для ОЦР могут быть алканы, линейные 
силоксаны и ароматические соединения [93]. Зеотропные смеси являются 
перспективными рабочими жидкостями, потому что они могут хорошо 
сочетаться с источником отработанного тепла [94].  
Авторы [95] обнаружили, что различные рабочие жидкости при 
определенных температурах испарения и конденсации проявляют очень 
близкую тепловую эффективность, хотя тепловые коэффициенты, как было 
установлено, незначительно увеличиваются при критической температуре 
рабочих жидкостей. Они также использовали общую эффективность 
рекуперации тепла и доступность тепла, чтобы оценить эффективность 
системы ОЦР вместо традиционных показателей тепловой эффективности.  
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Автор [96] рекомендовал R134A как лучшую рабочую жидкость для 
низкотемпературных солнечных систем ОЦР среди 20 исследованных рабочих 
жидкостей. Авторы [97] указали, что выбор рабочей жидкости зависит от 
характера источника тепла, уровня температуры и целевой функции. 
Исследователи [98] определили наилучшую рабочую жидкость среди 31 
предварительно выбранных рабочих жидкостей с использованием уравнения 
состояния Бэкона. 
Многие работы были сосредоточены на моделировании и оптимизации 
системы ОЦР. Моделирование и термодинамический анализ проводились для 
повышения теплового КПД ОЦР [99]. Экспериментальное и модельное 
исследование лабораторного блока ОЦР исследовано в работе [100]. 
Результаты моделирования и экспериментальные данные хорошо 
согласуются. Автор [101] оптимизировал параметры системы ОЦР через 
генетический алгоритм. Совокупная оптимизация рабочих параметров, 
конфигурация теплообменников и конденсаторов была проведена в работе 
[[102]. Авторы [103] рассмотрели влияние ключевых параметров, включая 
температуру на входе в турбину, давление на входе в турбину и разницу 
температур на производительность системы. 
В ОЦР с солнечной энергией теплоноситель циркулирует, а температура 
на выходе среды намного выше, чем температура окружающей среды [104]. В 
ОЦР с дымовыми газами в качестве источника отработанного тепла 
температура на выходе дымового газа должна быть выше точки росы, чтобы 
предотвратить коррозию [105].  
Выходная мощность для ОЦР является функцией от тепловой мощности 
и эффективности цикла. Исследователи [50] обнаружили, что для источника 
отработанного тепла, температура которого может быть ниже температуры 
окружающей среды, добавление регенерации может улучшить термический 
КПД ОЦР, при уменьшении утилизированного тепла отпускаемая мощность 
осталась той же самой. При фиксированной температуре конденсации, чем 
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выше температура испарения, тем выше тепловой КПД. Однако высокая 
температура испарения может привести к резкому сокращению количества 
утилизируемого тепла, вызванного вскипанием рабочего тела. Хотя тепловой 
КПД высок, выходная мощность может быть низкой. Таким образом, только 
тепловой КПД не может отражать работу ОЦР, приводимого в действие этим 
типом отработанного тепла. Более целесообразно использовать термическую 
эффективность и количество тепла, которое было восстановлено 
одновременно, для оценки производительности системы. 
Количество выделяемого тепла зависит от коэфциента теплопередачи 
между рабочей жидкостью и теплоносителем. Как только появляется точка 
вскипания между рабочей жидкостью и отработанным теплоносителем, 
количество востанавливаемого тепла ограничивается. Авторы [106] 
предложили использовать два котла, чтобы избежать точки вскипания, 
расположенной между термическим маслом и рабочей жидкостью. Авторы 
[107] исследовали влияние связанной разности температуры вскипания и 
температуры испарения на производительность ОЦР. Авторы [108] 
проанализировали эффективность ОЦР на основе положения точки вскипания, 
но в основном они сосредоточились на точке вскипания для 
сверхкритического ОЦР. В приведенных выше ссылках было указано, что 
точка вскипания между отработанным теплоносителем и рабочей жидкостью 
расположена в начальной точке испарения. Однако точка вскипания в может 
возникать в зоне подогрева и даже быть полезной в низкотемпературной 
системе рекуперации тепла [109].  
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Рисунок 18 – T-S диаграмма для различных типов рабочих жидкостей 
Согласно наклону кривой насыщения, в T-S диаграмме, органические 
рабочие жидкости можно разделить на три типа [110]: сухие, влажные и 
изоэнтропические. На рисунке 36 показана диаграмма T-S трех 
вышеуказанных типов рабочей жидкости. Влажные жидкости могут 
образовывать капли на выходе из турбины [111], наличие капель может 
повредить лопасть турбины и уменьшить изоэнтропическую эффективность 
турбины. В общем, минимальная степень сухости на выходе из турбины 
должна быть меньше 85% [112]. Для того чтобы при расширении влажная 
рабочая жидкость обладала достаточной степенью сухости она должна быть 
перегрета на входе в турбину. Авторы. [61] обнаружили, что, перегрев сухих 
рабочих жидкостей не увеличивает тепловой КПД цикла, но увеличивает 
необратимость. Кроме того, из-за уменьшения коэффициента теплопередачи в 
паровой фазе перегрев приводит к значительно большей площади 
теплообменника, и стоимость перегрева значительно возрастает [112]. 
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Поэтому, в этом диссертации исследуются системы ОЦР с использованием 
сухой или изоэнтропической рабочей жидкости без перегрева.  
Для системы ОЦР без перегрева температура испарения должна быть 
меньше критической температуры рабочей жидкости. Критическая 
температура ограничивает область применения рабочей жидкости. Системы 
ОЦР с использованием рабочих жидкостей с низкими критическими 
температурами могут стать сверхкритическим циклом Ренкина [61], в котором 
процесс конденсации может вызвать эксплуатационные проблемы [25]. 
Поэтому критическая температура рабочей жидкости не должна быть ниже 50 
° С. Поскольку температура конденсации определяется температурой 
окружающей среды, температура конденсации принимается равной 40 ° С (а 
именно, температурой входа рабочей жидкости). Чтобы избежать образования 
вакуума во время конденсации, давление насыщенного пара рабочей жидкости 
при 40 ° С должно быть выше атмосферного. Для рабочих жидкостей с 
критической температурой выше 200 ° С давление насыщенных паров при 40 
° С обычно меньше атмосферного. Такие рабочие жидкости в этой 
диссертации не рассматриваются. Что касается тепловой эффективности, то 
различные рабочие жидкости обладают одинаковой тепловой 
эффективностью, хотя она незначительно увеличиваются с критической 
температурой рабочих жидкостей [100]. Необходимо также учитывать фактор 
безопасности. Как правило, ожидается неагрессивная, негорючая и 
нетоксичная рабочая жидкость [25]. Учитывая все вышеперечисленные 
факторы, и доступность в России и Красноярске в качестве предварительно 
выбранных рабочих жидкостей выбраны 11 рабочих жидкостей. Свойства этих 
рабочих жидкостей получены в SmoWeb [90], представлены в таблице 3. 
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Таблица 3 – Выбранные рабочие жидкости и их свойства 
Рабочая 
жидкость 
Критическая 
температура, °C 
Критическое 
давление, бар 
Давление насыщение при 
температуре 40°C, бар 
R134a 101,06 40,59 10,1659 
R227EA 101,75 29,25 7,02 
R142b 137,11 40,55 5,227 
R600a 134,667 36,29 5,31142 
R12 111,97 41,361 9,58 
R141b 204,35 42,12 1,329 
R152A 113,261  45,2 9,096 
 
2.3.2 Математическая модель  
 Температура кипения рабочего тела находится между температурой 
источника тепла и температурой окружающей среды и влияет на количество 
утилизируемого тепла. Значение температуры испарения влияет на тип 
утилизации. При значении температуры испарения ниже предельной 
происходит полное поглощение теплоты источника. На рисунке 18 показана 
диаграмма Т-Н с температурой кипения в разных положениях.  
Когда температура кипения больше предельной, отработанное тепло не 
полностью восстанавливается, а температура на выходе теплоносителя 
относительно высока. 
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Рисунок 19– T-H диаграммы для температуры кипения при полной и не полной 
утилизации 
Исходная точка кипения относится к температуре, при которой между 
двумя потоками происходит минимальная разность температур [115]. Точка 
вскипания в ОЦР определяется относительным положением линии рабочей 
жидкости и теплоносителя на Т-Н диаграмме. Все факторы, которые могут 
повлиять на формы двух линий, могут влиять на положение точки кипения. 
Температура на входе и теплоемкость уходящего тепла может влиять на форму 
тепловой линии. Температура рабочей жидкости на входе, температура 
испарения и отношение чувствительного тепла к скрытой теплоте 
парообразования могут влиять на форму линии рабочей жидкости. В статье 
[104] авторы обнаружили, что тепловая мощность потока отработанного тепла 
не оказывает влияния на положение вскипания, в то время как другие факторы 
определяют положение вскипания совместно. Влияние этих факторов 
включено в математическую модель, описанную ниже. 
Если температура кипения выше предельной, пренебрегая крошечным 
повышением температуры рабочей жидкости после перекачки, температура на 
выходе теплоотвода выше, чем сумма температуры на входе рабочей 
жидкости и недогрева: 
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𝑇ℎ𝑜𝑡𝑜𝑢𝑡 > 𝑇𝑤𝑖𝑛 + 𝛥𝑇 
Как показано на рисунке 18, тепло, поглощаемое рабочей жидкостью для 
испарения из состояния насыщенной жидкости до сухого насыщенного пара, 
равно теплу, выделяемому источником тепла, от температуры на входе 
отработанного тепла до температуры точки вскипания. Таким образом, 
массовый расход рабочей жидкости можно вычислить по формуле: 
 
?̇? =
𝐶𝑝 ∙ (𝑇ℎ𝑜𝑡𝑖𝑛 − (𝑇𝑒𝑣𝑎 + 𝛥𝑇)
𝑅𝐿
 
 
Тепло, необходимое для предварительного нагрева рабочей жидкости до 
температуры испарения, равно произведению массового расхода рабочей 
жидкости (?̇?) и удельного тепла для подогрева (𝑅𝑠). Тепло, необходимое для 
нагрева рабочей жидкости до температуры испарения обозначается как, 
которое может быть определенно: 
𝑄1 =
𝐶𝑝 ∙ 𝑅𝑠 ∙ (𝑇ℎ𝑜𝑡𝑖𝑛 − (𝑇𝑒𝑣𝑎 + 𝛥𝑇)
𝑅𝐿
 
Поскольку минимальная температура на выходе отработанного тепла 
является суммой температуры на входе рабочей жидкости и минимальной 
разностью температур (𝑇𝑤𝑖𝑛 + 𝛥𝑇), максимальное тепло, выделяемое 
отработанным теплом ниже температуры точки вскипания, обозначается как, 
которое может быть определенно: 
𝑄2 = 𝐶𝑝 ∙ ((𝑇𝑒𝑣𝑎 + 𝛥𝑇) − (𝑇𝑤𝑖𝑛 + 𝛥𝑇)) 
Из первого неравенства и рисунка 19 (б) видно, что тепло, необходимое 
для нагрева рабочей жидкости до температуры испарения, меньше 
располагаемого тепла источника ниже температуры вскипания. Таким 
образом, можно получить неравенство: 
𝑄1 < 𝑄2 
Объединив все эти неравенства можно получить: 
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𝑅𝑠 ∙ (𝑇ℎ𝑜𝑡𝑖𝑛 − (𝑇𝑒𝑣𝑎 + 𝛥𝑇)
𝑅𝐿
− ( 𝑇𝑒𝑣𝑎 − 𝑇𝑤𝑖𝑛) < 0 
Когда определяется массовый расход можно получить количество 
отработанного тепла, восстановленного при соответствующих рабочих 
условиях. Количество выделяемого отработанного тепла равно произведению 
массового расхода рабочей жидкости и удельной теплоты нагрева рабочего 
тела (сумма скрытой теплоты парообразования и удельного тепла для 
подогрева) рабочей жидкости. Таким образом, количество выделяемого тепла 
может быть вычислено из уравнения, и выходная мощность определяются: 
𝑄𝑟𝑒𝑐𝑜𝑣𝑒𝑟𝑒𝑑 = 𝑚 ∙ (𝑅𝑠 + 𝑅𝐿) =̇
𝐶𝑝 ∙ (𝑅𝑠 + 𝑅𝐿) ∙ (𝑇ℎ𝑜𝑡𝑖𝑛 − (𝑇𝑒𝑣𝑎 + 𝛥𝑇)
𝑅𝐿
 
𝑃 = 𝑄𝑟𝑒𝑐𝑜𝑣𝑒𝑟𝑒𝑑 ∙ 𝜂𝑡ℎ 
Скрытая теплота парообразования и удельная теплота подогрева для 
находятся с помощью программы SmoWeb. Скрытая теплота парообразования 
считается как разница энтальпий при постоянном давлен с изменением 
степени сухости от 0 до 1. Удельная теплота подогрева считается как разница 
энтальпии насыщенной жидкости и энтальпии после насоса. 
Аналогичным образом, если уменьшить температуру кипения ниже 
придельной, отработанное тепло полностью восстанавливается, а температура 
на выходе отработанного тепла достигает минимального значения (𝑇𝑤𝑖𝑛 + 𝛥𝑇). 
На основании рисунка 19 (а) массовый расход рабочей жидкости равен 
отношению количества выделяемого тепла (полностью восстановленного в 
этом случае) к суммы скрытой теплоты парообразования и удельной теплоты 
подогрева. Поэтому в этом случае массовый расход рабочей жидкости можно 
рассчитать следующим образом.  
?̇? =
𝐶𝑝 ∙ (𝑇ℎ𝑜𝑡𝑖𝑛 − (𝑇𝑤𝑖𝑛 + 𝛥𝑇)
𝑅𝑠 + 𝑅𝐿
 
Тепло, необходимое для предварительного нагрева рабочей жидкости 
до температуры испарения, равно: 
  
55 
 
𝑄1 =
𝐶𝑝 ∙ 𝑅𝑠 ∙ (𝑇ℎ𝑜𝑡𝑖𝑛 − (𝑇𝑤𝑖𝑛 + 𝛥𝑇)
(𝑅𝑠 + 𝑅𝐿)
 
На основании рисунка 18 (a) тепло выделяемое источником в интервале 
температур  (𝑇𝑒𝑣𝑎 + 𝛥𝑇) и (𝑇𝑤𝑖𝑛 + 𝛥𝑇) равно: 
𝑄2 = 𝐶𝑝 ∙ ((𝑇𝑒𝑣𝑎 + 𝛥𝑇) − (𝑇𝑤𝑖𝑛 + 𝛥𝑇)) 
Как показано на рисунке 19 (а), тепло, необходимое для 
предварительного нагрева рабочей жидкости до температуры испарения (𝑄2), 
больше, чем тепло (𝑄2), выделяемая отработанными газами в  в интервале 
температур  (𝑇𝑒𝑣𝑎 + 𝛥𝑇) и (𝑇𝑤𝑖𝑛 + 𝛥𝑇) 
𝑄1 > 𝑄2 
Объединяя выражения получим:   
𝑅𝑠 ∙ (𝑇ℎ𝑜𝑡𝑖𝑛 − (𝑇𝑒𝑣𝑎 + 𝛥𝑇)) − 𝑅𝐿 ∙ (𝑇𝑒𝑣𝑎 − (𝑇𝑤𝑖𝑛 + 𝛥𝑇))
(𝑅𝑠 + 𝑅𝐿)
> 0 
Преобразовывая выражение получим 
𝑅𝑠 ∙ (𝑇ℎ𝑜𝑡𝑖𝑛 − (𝑇𝑒𝑣𝑎 + 𝛥𝑇))
𝑅𝐿
− (𝑇𝑒𝑣𝑎 − 𝑇𝑤𝑖𝑛) > 0 
В этом случае количество выделяемого тепла достигает максимум, 
который можно вычислить: 
𝑄 = 𝐶𝑝 ∙ (𝑇ℎ𝑜𝑡𝑖𝑛 − (𝑇𝑤𝑖𝑛 + 𝛥𝑇)) 
Видно, что в обоих неравенствах для теплоты отсутствует коэффициент 
теплопередачи, что указывает на то, что она не оказывает влияния на 
положение точки вскипания. Температура на входе в источника тепла, 
температура испарения, недогрев и отношение скрытой теплоты 
парообразования к удельной теплоте нагрева определяют точку вскипания. 
Поскольку знак алгебраического выражения в левой части неравенств 
указывает положение вскипания, алгебраическое выражение может быть 
определено как положение вскипания: 
𝑃𝑅𝐸𝐷𝐼𝑇𝑂𝑅 =
𝑅𝑠 ∙ (𝑇ℎ𝑜𝑡𝑖𝑛 − (𝑇𝑒𝑣𝑎 + 𝛥𝑇))
𝑅𝐿
− (𝑇𝑒𝑣𝑎 − (𝑇𝑤𝑖𝑛 + 𝛥𝑇)) 
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Когда значение PREDICTOR больше 0, температура кипения достигает 
максимума, при котором восстанавливается все тепло. Когда значение 
PREDICTOR меньше 0, температура кипения меньше, чем требуемая для 
полного восстановления. Подставляя определение PREDICTOR в уравнение 
для восстанавливаемого тепла, получим: 
𝑄𝑟𝑒𝑐𝑜𝑣𝑒𝑟𝑒𝑑 = 𝐶𝑝 ∙ (𝑃𝑅𝐸𝐷𝐼𝑇𝑂𝑅 + 𝑇ℎ𝑜𝑡𝑖𝑛 − (𝑇𝑤𝑖𝑛 + 𝛥𝑇))̇  
Когда значение PREDICTOR равно 0, температура равняется 
предельной. Наклон линии отработанного тепла и линии рабочей жидкости 
равны. Этот случай редко происходит на практике. 
 Когда значение PREDICTOR отрицательно, его величина указывает на 
отклонение восстановленного тепла от максимально возможного тепла. Чем 
больше значение PREDICTOR, тем больше тепла восстанавливается. 
Выражение PREDICTOR может точно определить температуру испарения, и 
также являться показателем количества восстанавливаемого тепла.  
Поскольку при удельных температурах испарения и конденсации 
термическая эффективность различных рабочих жидкостей весьма схожая 
[100], рабочая жидкость, которая восстанавливает больше тепла, приводит к 
большей выходной мощности. При определенной температуре испарения, 
если имеются рабочие жидкости, значения PREDICTOR которых 
положительные, в качестве оптимальной рабочей жидкости выбирается 
рабочая жидкость с наивысшим тепловым КПД. Тепловая эффективность 
незначительно увеличивается с критической температурой рабочих жидкостей 
[111]. Положительное значение PREDICTOR указывает, что температура 
кипения меньше предельной, и отработанное тепло может быть полностью 
восстановлено. Выбирая рабочую жидкость с максимальной эффективностью 
мы получим максимальную выходную мощность. Если значения PREDICTOR 
для всех предварительно выбранных рабочих жидкостей меньше 0, то 
температура кипения больше предельной для всех рабочих жидкостей, а тепло 
не может быть полностью восстановлено. Это означает, что рабочая жидкость 
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с максимальным значением PREDICTOR должна выбираться как оптимальная 
рабочая жидкость при определенной температуре испарения. 
 PREDICTOR является индикатором положения вскипания, а 
отрицательное значение PREDICTOR отражает отклонение восстановленного 
тепла от максимально возможного. Он включает в себя параметр 
отработанного тепла (температура на входе), два параметра рабочей жидкости 
(температура на входе рабочей жидкости, соотношение скрытой теплоты 
парообразования и удельного тепла на подогрев) и некоторые рабочие условия 
(температура испарения, разность температур кипения). PREDICTOR - это 
всеобъемлющий показатель производительности системы с учетом всех 
важных параметров ОЦР. Он одновременно учитывает характеристики 
рабочего тела и условия работы. На основе PREDICTOR можно предложить 
новый метод выбора рабочей жидкости и условий работы одновременно.  
2.3.3 Порядок выбора рабочей жидкости и температры испрарения 
1. Рассчет максимально возможного количества восстановленного 
тепла и задание начальной температуры испарения.  
Самая высокая возможная температура испарения - это 
температура на входе отработанного тепла минус недогрев 
(считается 10 °C). Эта температура является теоретическим 
ограничением, которое может быть достигнуто только тогда, 
когда скрытая теплота парообразования рабочей жидкости равна 
0. Когда температура испарения близка к максимально возможной 
температуре испарения, а значение PREDICTOR очень 
маленькое. В результате рабочие жидкости, с температурами 
испарения вблизи предельной температуры испарения, не могут 
быть в наиболее эффективном положении.  
2. Шаг 2: Рассчитывается значения PREDICTOR для всех рабочих 
жидкостей, выбирается рабочая жидкость с максимальным 
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значением PREDICTOR в качестве оптимальной рабочей 
жидкости 1. 
Поскольку начальная температура испарения устанавливается на 
5 ° C ниже максимально возможной температуры испарения, 
значения PREDICTOR для всех рабочих жидкостей меньше 0. 
Отрицательные значения PREDICTOR означают, что точка 
кипения выше предельной для всех рабочих жидкостей. 
Отработанное тепло не может быть полностью восстановлено. 
Рабочая жидкость с максимальным значением PREDICTOR 
может восстановить наибольшее количество отработанного тепла 
среди всех рабочих жидкостей. Соответственно, рабочая 
жидкость с максимальным значением PREDICTOR выбирается 
оптимальной при данной температуре испарения. 
3. Шаг 3: Уменьшать температуру испарения и рассчитать 
значения PREDICTOR для всех рабочих жидкостей при новой 
температуре испарения. Если значения PREDICTOR для всех 
рабочих жидкостей все еще отрицательные, перейти к шагу 4. 
Если есть рабочие жидкости с положительными значениями 
PREDICTOR, перейти к шагу 5. 
Поскольку значения PREDICTOR для всех рабочих жидкостей на 
шаге 2 отрицательны, отработанное тепло полностью не 
восстанавливается. Чтобы увеличить количество отработанного 
тепла, необходимо уменьшить температуру испарения. Величина 
снижения температуры зависит от значения PREDICTOR на шаге 
2. Если максимальное значение PREDICTOR среди всех рабочих 
жидкостей намного меньше 0, что указывает на то, что 
используемое утилизируемое тепло намного меньше 
максимально возможного, требуется уменьшение температуры 
испарения. Если максимальное значение PREDICTOR среди всех 
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рабочих жидкостей близко к 0, это указывает на то, что 
отработанное тепло почти полностью восстановлено, 
температуру испарения следует немного уменьшить. 
4. Шаг 4: Выбрать рабочую жидкость с максимальным 
PREDICTOR в качестве оптимальной рабочей жидкости 2. 
Сравните выходную мощность оптимальных рабочих 
жидкостей 1 и 2. Жидкость с более высокой выходной 
мощностью будет новым оптимальной 1. Вернитесь к шагу 3. 
 Необходимо использовать компромисс между термической 
эффективностью и количеством выделяемого тепла. В 
большинстве случаев снижение температуры испарения может 
привести к значительному увеличению количества выделяемого 
тепла и относительно низкому снижению теплового КПД. Если 
значение PREDICTOR рабочей жидкости 2 намного больше, чем 
значение PREDICTOR рабочей жидкости 1, выходная мощность 
рабочей жидкости 2 всегда будет больше, чем у рабочей жидкости 
1, что отрицает необходимость сравнения выходной мощности. 
5. Шаг 5: Среди рабочих жидкостей с положительными 
значениями PREDICTOR выбирается та, которая имеет 
наивысшую термическую эффективность как оптимальная 2. 
Сравнивается выходная мощность оптимальных жидкостей 1 и 
2, та, которая имеет более высокую выходную мощность 
является оптимальной рабочей жидкостью. Также эта 
температура испарения является оптимальной. Процесс выбора 
завершается. 
Положительные значения PREDICTOR означают, что 
температура кипения меньше предельной, а отработанное тепло 
может быть полностью восстановлено. Воспринятое тепло 
достигло максимально возможного количества, и термический 
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КПД уменьшается при более низких температурах испарения. 
Поэтому нет необходимости рассчитывать рабочие жидкости при 
более низких температурах испарения. Именно по этой причине 
рабочие жидкости рассчитываются от более высокой 
температуры испарения до более низкой температуры. После 
появления положительных значений PREDICTOR процедура 
выбора завершается. Поскольку рабочие жидкости с 
положительными значениями PREDICTOR могут 
восстанавливать такое же максимальное количество 
отработанного тепла, рабочая жидкость с максимальной тепловой 
эффективностью обозначается как оптимальная 2. Сравнивая 
выходную мощность оптимальных жидкостей 1 и 2, та, которая 
имеет более высокую выходную мощность, является конечной 
оптимальной рабочей жидкостью. 
Блок-схема предлагаемого нового метода (см. Приложение Б. Блок 
схема выбора рабочей жидкости и температуры испарения, Рисунок Б. 1). 
2.3.4 Результаты расчетов выбора рабочих жидкостей и температур 
испарения для объектов низко потенциальной тепловой энергии 
В данном исследовании были приняты следующие объекты 
исследования: 
• Теплота анодных газов от КрАза 
• Теплота уходящих газов и горячая вода от котельных п. 
Шапкино (Енисейск-15) СЦТ-3 и Д. Подтесово СЦТ-22 [116] 
• Теплота уходящих газов и горячая вода (пар) от блока 110 МВт. 
Расчет оптимальной рабочей жидкости и температуры испарения был 
произведен по предложенной методике с подводом тепловой энергии в виде 
горячей воды температурным графиком 120/70 °С. 
Так как температура источника тепла принимается равной 120 °С, то 
расчет производится от температуры испарения 105 °С, как видно из таблицы 
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4 при этой температуре доля усвоения тепла % 𝑄𝑚𝑎𝑥 у всех рабочих тел низкая 
так как их температура кипения выше предельной. Расчеты теплоты 
принимались при расходе воде 1 кг/с. 
Согласно принятой методике выбора тел следует понизить температуру 
испарения. При расчете на температуру испарения 90 °С, таблица 5 видно, что 
температура кипения рабочего тела R141b ниже предельной, о чем 
свидетельствует положительный 𝑃𝑅𝐸𝐷𝐼𝑇𝑂𝑅.  Следовательно, далее по шагу 5 
следует рассчитать с какой именно температуры 𝑃𝑅𝐸𝐷𝐼𝑇𝑂𝑅 становится 
положителен, так как при уменьшении температуры уменьшая термический 
КПД ОЦР. 
Расчет рабочей жидкости R141b при температуре испарения в интервале 
90-95 °С представлен в таблице 6. Оптимальной является температура 92 °С. 
Таблица 4 – расчет параметров утилизации принятых рабочих тел при температуре 
испарения 105 °С 
Рабочая 
жидкость 
𝑇𝑒𝑣𝑎 𝑅𝑠 𝑅𝐿 𝑃𝑅𝐸𝐷𝐼𝑇𝑂𝑅 𝑄𝑟𝑒𝑐𝑜𝑣𝑒𝑟𝑒𝑑 P % 𝑄𝑚𝑎𝑥 
R134a 
105   
 
  
 
R227EA 105       
R142b 105 116,44 106,58 -59,53 43,83 4,77 14,94 
R290 
Propane) 105       
R600a 105 184,37 203,10 -60,461 39,96 4,23 13,62 
R12 105 32,13 92,59 -63,2649 28,21 2,85 9,62 
R141b 105 177,94 87,14 -54,78 63,73 7,46 21,72 
R152 105 243,88 168,3 -57,75 51,31 5,13 17,49 
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Таблица 5 – расчет параметров утилизации принятых рабочих тел при температуре 
испарения 90 °С 
Рабочая 
жидкость 
𝑇𝑒𝑣𝑎 𝑅𝑠 𝑅𝐿 𝑃𝑅𝐸𝐷𝐼𝑇𝑂𝑅 𝑄𝑟𝑒𝑐𝑜𝑣𝑒𝑟𝑒𝑑 P % 𝑄𝑚𝑎𝑥 
R134a 90 
82,48 
86,51 -30,93 163,69 
12,17 
55,81 
R227EA 90 53,34 69,61 -34,67 148,02 11,84 50,46 
R142b 90 144,66 73,03 -10,38 249,79 23,106 85,16 
R290 
Propane) 
90 
132,76 176,56 -34,96 146,81 12,038 50,05 
R600a 90 233,33 138,25 -16,24 225,22 20,27065 76,79 
R12 90 81,442 57,68 -21,76 202,10 17,78528 68,90 
R141b 90 191,25 61,13 12,56 293,3 28,4501 100 
R152 90 164,28 106,20 -19,06 213,42 18,99468 72,76 
 
Таблица 6 – расчет параметров утилизации фреона R141b при температурах испарения  90-
95 °С 
𝑇𝑒𝑣𝑎 𝑅𝑠 𝑅𝐿 𝑃𝑅𝐸𝐷𝐼𝑇𝑂𝑅 𝑄𝑟𝑒𝑐𝑜𝑣𝑒𝑟𝑒𝑑 P % 𝑄𝑚𝑎𝑥 
90 191,254 
61,133 12,56981 
293,3 28,56742 
100 
91 190,628 62,409 7,035412 293,3 28,97804 100 
92 189,999 63,687 1,699845 293,3 29,41799 100 
93 189,365 64,968 -3,44938 278,8471 28,3752 95,07232 
94 188,727 66,252 -8,42202 258,0117 26,61933 87,96854 
95 188,086 67,538 -13,2266 237,8804 24,87468 81,10482 
 
2.4 Выбор типа турбины/расширителя 
Выбор и определение размеров турбины/расширителя является одним из 
важнейших факторов, которые оказывают сильное влияние на стоимость и 
эффективность установок ОЦР. Расширители для установок ОЦР можно 
разделить на скоростные расширители(турбины) и  расширители на основе 
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изменения объема (объемные расширители). Объемные расширители имеют 
специфическое встроенное объемное соотношение делятся на: 
 лопастные расширители 
  поршневые расширители 
  винтовые расширители  
 спиральные расширители.  
Турбины для системы ОЦР могут быть радиальными или осевыми 
турбинами в зависимости от размера установки, массового расхода и 
отношения давлений. Осевые турбины являются предпочтительными для 
большого массового расхода и низкой разности давлений, в то время как 
радиальные турбины подходят для низкого массового расхода и высокой 
разности давлений. Однако турбины не подходят для небольших систем ОЦР 
(менее 150 кВт) в основном из-за высокой скорости вращения и высокой 
стоимости [117, 118]. Как правило, восстановление низко потенциального 
тепла с использованием ОЦР имеет выходную мощность 1-150 кВт [119-122], 
поэтому предпочтительными являются объемные расширители основные 
производители которых представлены в таблице 7. 
Таблица 7 – Производители ОЦР малой мощности 
Производители Тип расширителя Мощность, кВт. 
ElectraTherm,USA Винтовые 50 
Barber-Nichols,USA Осевые 15-100 
Gmk,Germany Осевые 50-100 
Freepower,England Осевые 60-100 
Durr-cyplan,Germany Турбогенератор 70 
Ener-G-Rotors, USA Винтовые 40-60 
Еranspacenergy, USA Осевые 100 
Infinityturbine, USA Винтовые 10-100 
Aqylon, France Осевые 100 
E-rational, Belgium Винтовые 50-100 
Enerbasque,Spain неизвестно 20-100 
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Объемные расширители характеризуются меньшими расходами, более 
высокими коэффициентами давления и значительно меньшими скоростями 
вращения по сравнению с расширителями скоростного типа. Они могут 
работать с двухфазной рабочей жидкостью, которая может появляется в конце 
процесса расширения в докритическом органическом цикле Ранкина. В 
объемных расширителях падение давления вызвано увеличением площади 
камеры расширения вдоль длины потока. Соотношение между камерами 
расширения в начале и в конце процесса называется встроенное соотношение 
объема расширителя. Фиксированное встроенное соотношение объема 
расширителя вызывает увеличение и уменьшение потерь. Изоэнтропическая 
эффективность расширителя будет ухудшаться, если удельное объемное 
отношение расширения в цикле меньше, чем объемное соотношение 
расширителя. Встроенное соотношение объема объемных расширителей 
находится в диапазоне 2-6. За последние десять лет были проведены 
всесторонние исследования для оценки эффективности объемного 
расширителя для небольших установок по утилизации сбросного тепла. 
Большинство объемных расширителей, которые были изучены и исследованы 
в этих исследованиях, были с модифицированной формой компрессора, 
которые были реструктурированы для работы в обратном направлении в 
качестве расширителя. Объемные расширители можно разделить на лопастной 
расширитель, винтовой расширитель, поршневой расширитель и спиральный 
расширитель, как показано на рисунке 20. 
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Рисунок 20 - Типы объемных расширителей: a-лопастной, b-винтовой, с-
поршневой, d-спиральный 
За последних нескольких десятилетий компрессоры стали широко 
используемыми в кондитерской и холодильной промышленности. 
Компрессорная технология стала зрелой и коммерциализированной благодаря 
постоянным инновациям и совершенствованию технологий. В настоящее 
время большая часть низкотемпературных систем утилизации тепла и 
преобразования тепла имеет расширитель, который является 
модифицированной формой компрессора. Рынок объемных расширителей еще 
не созрел, и доступно лишь несколько коммерческих объемных расширителей, 
в основном спиральные и винтовые расширители [123,124]. Существует ряд 
факторов, которые влияют на выбор расширителя для рекуперации низко 
потенциального сбросного тепла. Это - эффективность, скорость вращения, 
смазка, потери на утечки, потери на трение, диапазон номинальной мощности, 
производительность, сложность, надежность, стоимость и доступность. 
Особую ценность представляет сравнительная оценка для выбора и 
ранжирования объемных расширителей на основе их общей 
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производительности, стоимости, технических ограничений и статуса 
коммерциализации, на основе экспериментальных данных из доступных 
публикаций. Это исследование дает представление о выборе подходящего 
объемного расширителя для утилизации низко потенциального сбросного 
тепла, основанное на их характеристиках и экономике. 
2.2.1. Лопастные расширители 
Лопастные расширители имеют простую конструкцию, низкую 
стоимость, высокий крутящий момент, высокую объемную эффективность и 
могут работать при высокой температуре и давлении. Они имеют встроенное 
объемное соотношение 2-8 [125,126] и могут работать при высоком давлении 
около 8 МПа [127] и температуре около 150 ° C [121,128,129]. Наибольшая 
изоэнтропическая эффективность и объемная эффективность, как известно для 
лопастного расширителя, составляют 71% [129,130] и 57% [130] 
соответственно, а мощность расширителя составляет от нескольких ватт до 2,2 
кВт [131-135]. Низкая изоэнтропическая эффективность и мощность связаны 
с утечкой и потерями на трение расширителя [134,136]. Они имеют низкую 
скорость вращения, 1500-3000 об/мин и могут быть непосредственно 
присоединены к генератору [117]. Лопастные расширители можно разделить 
на два типа: лопастной вращающийся расширитель лопасти и лопастной 
возвратный расширитель. Принцип работы и компоненты лопастного 
расширителя показаны на рисунке 21. 
 
Рисунок 21 – Состав и принцип работы лопастного расширителя 
  
67 
 
Принцип работы лопастного возвратного расширителя отличается от 
лопастного вращающегося расширителя. Вращение цилиндра с ротором 
уменьшает относительные скорости и, как результат, достигаются низкие 
потери на трение и более высокая эффективность по сравнению с обычным 
лопастным вращающимся расширителем. Лопастной возвратный 
расширитель имеет четыре различные конфигурации: 
 лопасти прикрепленные к ротору, где ротор приводной элемент 
(ЛР-1),  
 лопасти прикрепленные к ротору, где цилиндр приводной 
элемент (ЛР-2),  
 лопасти прикрепленные к цилиндру, где ротор приводной 
элемент (ЛР -3),  
 лопасти прикрепленные к цилиндру, где цилиндр приводной 
элемент (ЛР-4).  
Модель расширителя для каждой конфигурации была разработана и 
сопоставлена с точки зрения механической эффективности, вращательной 
инерции, потерь на трение, мощности и термодинамического поведения [137]. 
Результаты показывают, что для ЛР-1 требуются большой размер входа 
и выхода, ЛР-1 и ЛР-2 имеют идентичную PV-диаграмму, пиковая мощность, 
создаваемая ЛР-1, выше, чем ЛР-2. Экспериментальное исследование 
вращающегося лопастного расширителя ЛР-1 с воздухом показывает 
максимальную изоэнтропическую эффективность и объемный КПД 32% и 
13% соответственно при давлении на входе в расширитель 0,5 МПа и скорости 
600 об / мин [130]. Использование роторного лопастного компрессора для 
работы в обратном направлении в качестве расширителя началось в 1984 году 
[128,138-141], но обширные исследовательские работы начались после 2002 
года, когда дроссельный клапан в холодильном цикле был заменен лопастным 
расширителем для улучшения КПД и регенерации энергии из процесса 
расширения [134,136,137]. Геометрия и материал лопастей расширителей 
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играют важную роль для утечек и, как следствие производительности 
расширителя. Материал лопастей малой плотности (<1400 кг/м3) дает лучшую 
производительность для небольшого количества смазки (<2% по весу), а для 
материалов с более высокой плотностью количество смазки относительно 
выше [139]. Для конкретных условий работы количество лопастей, входную 
часть и ширину порта по отношении к длине статора можно оптимизировать с 
минимальными потерями мощности на впускном и выпускном отверстиях 
расширителя [140]. Выходная мощность расширителя зависит от положения 
входного отверстия относительно рабочей камеры, геометрии, размера 
расширителя, рабочих условий и рабочей жидкости. Расширитель достигает 
максимальной мощности для определенного значения угла закрытия камеры, 
и его можно выбрать на этапе проектирования [135]. Геометрия и условия 
эксплуатации сильно влияют на внутренние потери с утечками [141]. Ряд 
теоретических и экспериментальных исследований был проведен с 1984 по 
1986 год для моделирования лопастных вращающихся расширителей [128, 
131,138,139,142]. Теоретические результаты моделирования не дают 
соответствие с экспериментальными результатами производительность 
расширителя, если в модель не включены потери на утечки, геометрия 
расширителя, рабочее состояние и кинематика расширителя [128,141]. 
Результаты модели имели среднее отклонение от 15 до 22 % по сравнению с 
экспериментальными результатами. С геометрической точки зрения, 
некруглые многофункциональные расширители более чувствительны к 
условиям эксплуатации по сравнению с круговым расширителем с большим 
количеством лопаток [132]. 
Авторами [143] было представлено моделирование лопастного 
возвратного расширителя, включая геометрию расширителя, кинематику, 
динамику, термодинамику, протекание через порты и пути утечки. Результаты 
модели сравнивались с экспериментами и показывают среднее отклонение 20-
25%. Производительность роторного расширителя с использованием методов 
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вычислительной гидродинамики представлена в [144]. Методика 
интерполяции от сетки к сетке применяется на основе качества динамической 
сетки. Модель оценивает влияние потерь утечки между наконечником лопатки 
и стенкой цилиндра на производительность расширителя. 
Для небольшой системы менее 1 кВт термический КПД установки ОЦР 
обычно остается ниже 4%. Применение лопастного вращающегося 
расширителя для компактных систем ОЦР менее 1 кВт исследуется [133]. 
Расширитель имеет изоэнтропическую эффективность 48%, 
соответствующую термическому КПД ОЦР 3,07%. В [119] Исследуется 
система микро-ТЭЦ с сжиганием биомассы ОЦР, с лопастным расширителем. 
Чистая выходная мощность составляла 860 Вт, что соответствует 
изоэнтропической эффективности расширителя и термической 
эффективности ОЦР 54% и 3,78% соответственно. Предварительное 
экспериментальное исследование системы микросхемы ОЦР на природном 
газе для жилого здания осуществляется [125]. Максимальный электрическая 
мощность составляла 77,4 Вт, при температуре источника тепла 84 ° C. При 
более высокой скорости расширителя, потери на трение, потери утечек 
увеличиваются, а электрическая мощность уменьшается. Чистый 
электрический КПД был очень низким, около 1,66%. 
Большие требования к объемному расширению в холодильных системах 
[126,136] требуют применении лопастного расширителя с двумя этапами 
внутреннего расширения [126]. Внутренние утечки в поворотной лопасти 
происходят через шесть путей, 1 - осевой зазор между ротором и торцевыми 
пластинами, 2 - радиальный зазор между лопатками и статором, 3 - осевой 
зазор между сторонами лопаток и торцевой пластиной, 4 - радиальный зазор 
между ротором и статором, 5 - зазор между гранями и лопастями боковых 
стенок прорези ротора, а 6 - осевой зазор под лопатками [134]. Каналы потерь 
утечек из  лопастного расширителя показаны на рисунке 22. 
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Рисунок 22 – Потери на утечки в лопастном расширителе 
Потеря через концы лопастей может быть уменьшена за счет 
использования рабочей жидкости высокого давления в полости лопасти для 
сдвига лопасти к стенке цилиндра. Это уменьшит угол распространения, при 
котором лопасть теряет контакт с цилиндром при заправки рабочей жидкости 
на начальных этапах [129]. Смазка лопасти значительно снижает внутреннюю 
утечку, создавая гидродинамический смазочный слой, который также 
уменьшает потери на трение и шум. Дросселированние рабочей жидкости на 
впускном отверстии и выходном отверстии приводит к потере мощности. 
Пружины в прорези лопасти уменьшают потери на утечеки между 
наконечником и стенкой цилиндра. Влияние потерь на утечки между 
впускным и выпускным отверстиями может быть ограничено применением 
изолированного уплотнения, хотя оно также увеличивает потери на трение  
[127, 136]. Экспериментальная диаграмма P-θ может дать лучшее 
представление о путях утечки по сравнению с проектной диаграммой P-θ. 
Экспериментальные результаты лопастного расширителя с пружинами и без 
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пружин в пазу лопастей сравниваются в [127], они показывают, что рабочая 
камера устанавлевается между 3 лопатками вместо 2 лопаток, а средняя 
лопасть не касается стенки цилиндра. Это условие создает проблему при 
запуске расширителя, если сила трения между наконечником лопатки и 
цилиндром недостаточна. Эта сила трения обеспечивается пружиной в пазу 
лопасти [136]. Более высокое значение жесткости пружины обеспечивает 
низкую утечку, но более высокие потери на трение, а низкое значение 
жесткости пружины имеют низкие потери на трение, могут не создавать 
рабочую камеру и имеют более высокие потери на утечку. Применение 
жидкости под давлением в лопастной полости также улучшает запуск 
расширителя [126,129]. Подробные результаты различных 
экспериментальных исследований, условий эксплуатации и 
производительности расширителя лопаток приведены в таблице 8. 
 
Таблица 8 – Примеры применения лопастных расширителей для ОЦР 
Раб. тело КПД, 
%  
Мощность, 
Вт 
Скорость 
вращения, 
об/мин 
Нач. 
темпер., 
°С 
Нач. 
Давление, 
МПа 
Ссыл. 
HFE7100 52-55 821-860 1215-1700 117-126 0,39-0,44 119 
Изопентан 30-50 15-90 1300-2700 53-72 0,22-0,32 125 
CO2 15-30  300-1500 32-44 7,5-8 127 
R113 40-55 600-1400 1500-4000 105-112 0,45-0,55 128 
R123 40-71 800-2200 1500-3600 120-131 0,4-0,9 129 
Air 15-32  10-600  0,1-0,5 130 
R245fa 43-48 5-32 2200-3000  0,26-0,29 133 
R123  1200  75-85 0,4-1 135 
HFC410A 15-53  800-1800   136 
R123 40-50 1000-1600 1800-3800 120 0,5-0,67 139 
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2.4.2. Винтовые расширители 
Винтовые расширители состоят из винтовых роторов с зазором около 50 
мкм и бывают одновинтовыми и двухвинтовыми, как показано на рисунке 23. 
У них простая структура, средняя фрикционность и утечки, средний шум и 
относительно высокая стоимость. У винтовых расширителей соотношение 
давлений 2-10 [145-147] и объемное соотношение 2-8 [148,149]. Мощность 
винтовых расширителей варьируется от 1,5 кВт до 1 МВт [145,146,150-152], 
что указывает на их уникальные характеристики для широкого диапазона 
мощностей и размеров по сравнению с остальными объемными 
расширителями. Изоэнтропическая эффективность варьирует от 20% до 70% 
[148,153,154]. Винтовой расширитель обычно не применяется для мощности 
менее 10 кВт из-за потерь на утечки и точных требований к механической 
обработке [117,155,156], что приводит к высокой стоимости расширителя. Они 
могут работать при 190 °C и 1,6 МПа [120,148,152,153] и очень хорошо 
работают в двухфазной области, поскольку жидкость служит в качестве 
наполнителя между зазорами ротора и уменьшает потери на утечку [26,157].  
 
Рисунок 23- Одновинтовые и двухвинтовые расширители 
Они имеют относительную большую скорость вращения и могут 
требовать наличие редуктора [156]. Винтовые расширители могут быть 
асинхронные или синхронные. Асинхронные винтовые расширители требуют 
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смазки роторов и подшипников. Для смазки асинхронных винтовых 
расширителей требуется система масло снабжения, система рекуперации 
тепла становится более сложной, а также полная отработка масла из-за работы 
невозможна. Но смазка значительно уменьшает утечки и потери на трение. С 
другой стороны, синхронные винтовые расширители просты в конструкции, 
так как им не нужна смазка, но они обладают большими потерями на трение и 
утечку [149,155]. Первое экспериментальное применение винтового 
расширителя было в 1978 году для геотермальной электростанции [152,159]. 
Ранние применения винтового расширителя были в основном связаны с 
геотермальными электростанциями и процессами дросселирования 
коммерческих холодильных систем [160,161]. 
Основные потери в винтовом расширителе включают: [162] 
 потери давления во всасывании и выпуске 
  неизэнтропическое расширение, вызванное трением и 
завихрениями, необратимыми потерями при продувке или 
отводке рабочих жидкостей  
 внутренние потери при утечки расширителя. 
 Продувка и выдувка происходят, когда рабочая жидкость расширяется 
за или при спроектированным коэффициентом расширения, так как винтовой 
расширитель имеет определенное встроенное объемное соотношение. 
Внутренние потери на утечку винтового расширителя можно разделить на две 
категории [148], показанные на рисунке 22. Первый находится между 
соседними расширительными камерами, «B» - это путь утечки между ротором 
и обсадной трубой по линии уплотнения, «D» треугольное открытие между 
ротором и корпусом, а «C» и «F» - зазор между концами ротора и торцевыми 
пластинами корпуса. Второй тип внутренней утечки - между камерами 
расширения и портом сброса. «A» - зазор между роторами, «E» и «G» - зазоры 
между концами ротора и торцевыми пластинами. Соответствующее изменение 
этих зон утечки от углом приводного ротора показано на рисунке 24. 
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Рисунок 24 – Потери на утечки через винтовой расширитель и изменение зон 
потерь от угла приводного ротора 
Профиль ротора играет важную роль в уменьшении потерь на утечку и 
трения, и общей производительности расширителя [163]. Ранние 
использованные винтовые компрессора имели симметричный профиль, 
который создавал значительный путь утечки из-за большой области выдувных 
отверстий, когда они реконструировались для работы в качестве расширителя. 
Позднее профиль ротора был модифицирован в асимметричную форму, 
которая имеет более низкую площадь отверстия для продувки, но имеет 
высокие потери на трение. В университетском городке London, UK в 1990 году 
был разработан ротор «N» , который имеет низкую внутреннюю утечку, 
низкие потери на трение из-за чистого действия качения между роторами 
[164,165]. Профили ротора показаны на рисунке 25. 
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Рисунок 25 - Профили геометрии роторов винтовых расширителей [158] 
С 1977 по 1990 год был разработан ряд аналитических исследований для 
оценки тепловых характеристик винтового расширителя [162,166-169]. 
Численное моделирование винтовых машин было представлено [170]. В 
работах [171,172] подробно рассмотрены прикладные и тематические 
исследования применения вычислительной гидродинамики для компрессоров. 
Проверка результатов вычислительной гидродинамики проводилась путем 
измерения поля скоростей внутри винтового расширителя с помощью 
доплерометрии. Вариация модели с экспериментальными данными исключает 
затраты и время, затрачиваемое на эксперименты и настройку вычислительной 
модели [173]. Эмпирическая модель, модель камеры и вычислительная 
гидродинамика являются наиболее широко используемыми инструментами 
для моделирования винтового компрессора [120,145,162,165,168,170,173]. 
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Эмпирическая модель винтового расширителя была представлена [145] и 
подтверждена экспериментальными данными. Модель расширителя была 
разработана с использованием подхода «черного ящика» с политропным и 
изоэнтропийным процессами путем адаптации кривой регрессии. Модель с 
политропным и изоэнтропийным процессами имеет около ± 10 % погрешность 
и ±7,5 %  расхождения с экспериментальными данными. Коэффициент 
давления расширителя варьируется от 2,7 до 6,54, тогда как выходная 
мощность составляет 10-51,5 кВт, а рабочая жидкость R245fa. Выбор рабочей 
жидкости влияет и на выбор расширительной машины. 
Первое экспериментальное применение винтового расширителя в ОЦР 
было в 1988 году [148]. Двух винтовой расширитель диаметром 81,6 мм 
использовался в качестве расширителя с R12 в качестве рабочей жидкости. 
Внутренняя эффективность, которая представляет собой отношение 
измеренной полезной работы на единицу массового расхода к 
изоэнтропическому удельному тепло перепаду к отношению потока, которое 
является фактором измерения расхода всасываемого потока за цикл на 
идеальный массовый расход в течение цикла, были использованы в качестве 
показателей эффективности в аналитической модели. Когда частота вращения 
ротора была увеличена, внутренняя эффективность увеличилась, а отношение 
расхода уменьшилось, как к асимптотическому значению. Внутренняя 
эффективность увеличивалась с увеличением диаметра ротора, а мощность 
увеличивалась до квадратного корня от диаметра ротора. Аналитическая 
модель сравнивалась с экспериментальными данными и хорошо согласуется. 
На рисунке 26 показана рабочая карта винтового расширителя для различных 
рабочих жидкостей при различных температурах конденсации и температур 
испарителя. 
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Рисунок 26 – карта рабочих жидкостей для винтового испарителя 
Энергия из жидких растворов солей (температура 100-140 °C) на 
геотермальных электростанциях может быть эффективно использована с 
помощью винтового расширителя [164]. Потери на утечки для винтовых 
расширителей малого диаметра велики, но стоимость мала по сравнению с 
винтовыми расширителями большого диаметра, которые имеют более 
высокую стоимость и низкие потери на утечку. Аналитические исследования 
проводили с R134a и изобутаном с температурой рассола 100-140 °C с 
диаметром ротора 285 мм и 416 мм. Увеличение температуры конденсации 
приводит к уменьшению мощности расширителя и повышению 
адиабатической эффективности. Стоимость бинарной системы, основанной на 
винтовом расширителе, меньше чем бинарные системы на основе радиальной 
турбины. 
 Малогабаритная низкотемпературная система рекуперации на основе 
ОЦР обычно имеет низкую производительность и более высокую стоимость. 
Экономическая обоснованность системы ОЦР для утилизации отработанного 
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тепла была проанализирована в [26]. Низкая скорость винтовых расширителей 
устраняет необходимость в преобразовании скорости на пониженную и, как 
результат, примерно на 5% более эффективна, чем турбина, при условии, что 
нет потерь на утечки. Ориентировочная стоимость ОЦР на основе винтового 
расширителя оценивалась в $ 1500-2000/кВт. Аналогичное исследование 
осуществимости гибридных систем отопления, охлаждения и энергогенерации 
было представлено в [174]. Система состоит из трех частей: первая часть 
представляет собой параболический солнечный желоб с приемникам тепла и 
котлом, вторая часть состоит из блока генерации энергии (ОЦР) с винтовым 
расширителем, а последняя часть - адсорбцией для охлаждения летом и 
пассивным нагревом зимой. С последних лет динамическое поведение ОЦР 
анализируется для разработки методологии управления системой ОЦР. 
Экспериментальное исследование и динамическое моделирование 
регенеративного ОЦР для отработанного тепла на основе винтового 
расширителя было представлено в [120] на основе полуэмпирического 
подхода. Исследовался одновинтовой расширитель с рабочей жидкостью 
SES36. Одномерная дискредитированная модель с нулевым потерями 
давления использовалась для динамического моделирования с законом 
сохранения энергии и массы. Динамическая модель была подтверждена 
экспериментальными данными. Ряд экспериментальных исследований 
проводился на одновинтовом расширителе [150,151,153,175,176]. 
Одновинтовой расширитель имеет большую потерю на утечку, чем 
двухвинтовой расширитель. Две основных составляющих потерь на утечки: 
утечки между оболочкой и винтом и утечки между камерой высокого и 
низкого давления, при этом вторая составляющая больше первой. 
Экспериментальные исследования проводились для зазора между ротором и 
оболочкой 0,06 мм, 0,02 мм, 0,04 м и зазора между винтами и оболочкой 0,06 
мм, 0,03 мм и 0,05 мм соответственно [150,151,175]. Экспериментальные 
результаты показывают, что одновинтовой расширитель с зазором между 
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ротором и оболочкой 0,04 мм и зазором между винтом и оболочкой 0,05 мм 
имеет наивысшую мощность и изоэнтропическую эффективность 4,5 кВт и 
60% соответственно. С увеличением зазора потери на утечки увеличивались, 
а при более низком зазоре увеличивались потери на трение. 
Винтовой расширитель подходит для трехстороннего цикла благодаря 
их многообещающим характеристикам в двухфазной области. 
Экспериментальное исследование трехстороннего цикла с R112 и R113 
проводилось [157]. Установка имела мощность 5-850 кВт и изоэнтропическую 
эффективность около 70-80%. Применение винтового расширителя в 
холодильном цикле было исследовано [177,178]. Ключевым преимуществом 
винтового расширителя над остальными расширителями является то, что он 
может работать как компрессор, так и расширитель одновременно с 
использованием одной пары роторов. Для применений с более высоким 
давлением, таком как закритический цикл охлаждения, несущие силы, 
связанные с распределением давления по ротору, делают его неустойчивым. 
Эта неустойчивость может быть уменьшена путем правильного 
позиционирования всасывающих и выпускных отверстий компрессора и 
расширителя. Порты с более высоким давлением расположены в центре с 
противоположной стороной корпуса, так что силы сжатия и расширения 
противостоят друг другу [178]. Как правило, одновинтовой расширитель 
работает до 65-80 бар, более высокая осевая нагрузка ротора вызывает 
отклонение ротора и износ подшипника. Экспериментальные исследования 
для винтовых расширителей, их рабочих условий и рабочих характеристик 
приведен в таблице 9. 
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Таблица 9 – Примеры применения винтовых расширителей для ОЦР 
Раб. тело КПД, 
%  
Мощность, 
кВт 
Скорость 
вращения, 
об/мин 
Нач. 
Давление, 
МПа 
Нач. 
темпер. 
°С 
Ссыл. 
SES36 27-56 4-10   120-150 120 
R245fa 55-70 10-51б5  0,4-1,1  145 
R12 30-70  500-3000 1,5  148 
Воздух 35-60 10-50 1600-3200 0,5-1,6  150 
Воздух 12-60 1,1-5 1200-3000   151 
Воздух 50-65 10-50 1600-3200 0,7-1,6  153 
Воздух 40-70 2-12  0,1-0,2  154 
R12  5-50 1200 0,3-0,65 90-120 157 
Пар 22-45 200-800 2500-3333 0,3-1,4 177 159 
Воздух 60-75 4-5 2200-3000   175 
R245fa 40-60 1,5-2,5 500-2300 0,8-0,9  179 
Solkatherm 60 6-8,6 1500-3000 0,5-1,05  180 
R123 20-80 10-35  0,6-0,7 110-120 181 
R123 63-73 2-10200 800-2600 0,1-1,2 12-140 182 
R123  3,5-5200 800-1200 0,7-1,1  183 
R123 60-88 100-300 1250-6000 0,3-0,5 65-80 184 
 
2.4.3. Поршневые расширители 
В настоящее время поршневые расширители используются в небольших 
системах ТЭЦ, утилизации отработанного тепла от двигателей внутреннего 
сгорания и холодильных циклов [184-187]. Наибольшая изэнтропическая 
эффективность составляет 76% [51], но в большинстве литературных 
источников сообщаемая эффективность расширителей ниже 50% [188-190]. 
Поршневые расширители могут работать при высоком давлении и 
температуре 9 МПа [190,191] и 380-560 ° C [187,192]. Они имеют более низкую 
скорость, 600-2000 об/мин, чем лопастные и винтовые расширители [121,188-
190]. Более низкая скорость устраняет необходимость в редукторе с 
понижением скорости, а расширитель напрямую подключается к генератору. 
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Поршневые расширители могут применяться для больших отношений 
давления, особенно для закритического цикла 𝐶𝑂2 из-за более высокого 
внутреннего объемного соотношения, внутреннее объемное соотношение 
поршневых расширителей колеблется от 6 до 14 [155]. Большая часть 
представленных поршневых расширителей имеет мощность ниже 2 кВт, за 
исключением исследования [187], в котором мощность 18,6 кВт с водой в 
качестве рабочей жидкости. Поршневые расширители можно 
классифицировать по типу движения на возвратно-поступательные и с 
поршнем качания, представленные на рисунке 27. 
 
Рисунок 27 – Возвратно-поступательные и крутящиеся поршневые 
расширители  
Возвратно-поступательные далее подразделяются на радиальные 
поршневые расширители и аксиальные поршневые расширители. Аксиальные 
поршневые расширители более компактного размера и имеют более меньший 
уровень шума, чем радиальные поршневые расширители [155]. Шум, 
вызванный инерционной нагрузкой, может быть сбалансирован 
противовесами или оптимальными геометрическими параметрами [193]. 
Аксиальный поршневой расширитель может иметь 5 различных 
конфигураций, изогнутую ось с переменным смещением, изогнутую ось с 
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фиксированным смещением, качающуюся пластину, гибридную 
конфигурацию и качающуюся пластину с Z-образным валом.  
Впускной и выпускной клапаны поршневого расширителя делают его 
структурно сложным по сравнению с другими расширителями с 
положительным перемещением [117]. Для всасывания можно использовать 
скользящий клапан, тарельчатый клапан или вращающийся клапан. Для 
выпускных поршневых расширителей имеются либо клапаны, либо порты, 
обычно предпочтительны порты [186,192]. Из-за высокой стоимости и 
чувствительности клапан с механическим управлением является более 
надежным и экономичным, чем электромагнитные клапаны [191]. После 
промышленной революции в 1970 году поршневые расширители стали 
интересны для использования в автомобильных паровых двигателях [155,194]. 
Первый поршневой расширитель был разработан и утвержден в 1999 году 
[195,196] для использования в холодильном цикле для восстановления энергии 
в процессе расширения. 
Моделирование расширителя может быть выполнено с использованием 
эмпирической модели, полуэмпирической модели и детерминированной 
модели [155]. Эмпирическая модель или модель черного ящика предполагает 
низкое вычислительное время, надежность, позволяет экстраполяцию за 
пределы диапазона калибровки и подходят для динамического 
моделирования. Полуэмпирическая модель или модель серого ящика имеет 
низкое вычислительное время, высокую прочность, но допускает только 
частичную экстраполяцию за пределы калибровки. Модель серого ящика 
подходит для подхода к установившемуся моделированию. 
Детерминированная модель или модель белого ящика, основанная на законе 
сохранения массы и энергии в расширителе. В ней геометрические параметры 
расширителя могут быть включены и расчеты имеют относительно большее 
вычислительное время. Она подходит для оптимизации конструкции 
расширителя. Стационарная полуэмпирическая модель поршневого двигателя 
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была разработана для применения в малых пассажирских автомобилях [197] с 
использованием модели компрессора [198,199]. Модель также была проверена 
с использованием экспериментальных данных, которая показывает 
погрешность 4,7% с измеренными значениями. Детерминированный подход к 
модели использовался [200] для моделирования поршневого расширителя, 
включая геометрическую модель расширителя. Рабочая карта поршневых 
расширителей показана на рисунке 28 для температуры и давления 
конденсации [155]. 
 
Рисунок 28 – карта рабочих жидкостей для поршневых расширителей 
В распределительном поршневом расширителе имеется пять основных 
путей утечки, показанных на рисунке 29. 
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Рисунок 29 – основные потери в поршневом расширителе [117] 
Первая из них - это утечка между ползуном и скользящей штолой, этот 
зазор остается фиксированным во время работы и может обрабатываться 
только во время изготовления расширителя. Вторая утечка находится между 
концом ползуна и цилиндра. Он более заметен при высоком давлении, когда 
рабочая жидкость течет из камеры высокого давления в камеру низкого 
давления. Третья утечка находится между качающимся поршнем и наружной 
поверхностью и внутренней поверхностью цилиндра, называемой радиальным 
зазором. Четвертая утечка находится между наружной поверхностью качения 
поршня и крышками цилиндров. Пятая утечка находится между скользящим 
концом и наружной поверхностью катящегося поршня. Смазка полезна для 
уменьшения утечки 3 и 5 и уменьшения потерь на трение [210,202]. 
Для плавной работы очень важна первичная и вторичная балансировка 
поршневого расширителя. Первичный и вторичный баланс - это эффект, 
вызванный массой, вращающейся вокруг центра вала, и в центральной точке, 
концентричной по отношению к валу [117]. Баланс поршневого расширителя 
может быть достигнут двумя способами: самобалансировка, которая 
достигается симметрией и выбором геометрического параметра и второй 
метод который заключается в добавлении противовеса [193]. Возвратно-
поступательный поршень имеет более высокие потери на трение, чем 
  
85 
 
поршневой расширитель качения, поэтому смазка необходима для его плавной 
работы. В поршневом расширителе присутствует трение между поршневыми 
кольцами, поршнем и стенкой цилиндра. Пульсация крутящего момента, 
плохие характеристики клапанов, сложность производства и высокая 
стоимость поршневого расширителя делают его менее привлекательным 
выбором среди других объемных расширителей. Хотя был проведен ряд 
экспериментальных и теоретических исследований с поршневым 
расширителем [197,203,204]. Комплексный механизм открытия, 
всасывающего и выпускного клапанов может быть произведен путем 
использования клапанов автоматического запуска [203] и, таким образом, 
может работать в широком диапазоне рабочих условий. Экспериментальное 
исследование использования механизма управления вращающимся клапаном 
для поршневого расширителя было представлено [204] при относительно 
низких давлениях и скорости расширителя. Тепловые потери оценивались 
приблизительно в 4% из-за потерь тепла и утечки. Использование возвратно-
поступательных многоцилиндровых двигателей в цикле охлаждения 𝐶𝑂2 было 
исследовано [205]. Четыре цилиндра располагались в радиальном 
направлении, а порты контролировались движением поршня. Этот тип 
устройства подходит для небольшого массового расхода, но имеет 
изоэнтропический и объемный КПД менее 1% 
Концепция свободного поршневого расширителя была представлена в 
1999 году [195] для применения в цикле охлаждения 𝐶𝑂2. Свободные 
поршневые расширители подходят для низкого расхода и имеют меньшие 
потери на утечку и трение по сравнению с остальными объемными 
расширителями [206] и имеют изоэнтропическую эффективность более 50% 
[207,208]. 3D конструкция свободного поршневого расширителя имеет 
изоэнтропическую эффективность 68% для трехступенчатого процесса 
расширения [209]. Одно рычажный поршневой расширитель имеет пружину 
для непрерывного перемещения поршня, и некоторая часть энергии 
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рассеивается в конце каждого оборота поршня. Расширитель свободного 
поршня использовался в цикле охлаждения 𝐶𝑂2, а мощность расширителя 
была непосредственно использована для запуска вспомогательного 
компрессора через тот же вал [206]. Принцип работы свободного поршневого 
расширителя показан на рисунке 30.  
 
Рисунок 30 – Принцип работы поршневого расширителя 
Свободный поршневой расширитель на основе MEMS для утилизации 
отработанного тепла был представлен [210]. Производительность 
расширителя была исследована от смазки, уплотнения поршня, длины 
поршня, площади поперечного сечения поршня и входного давления. Простая 
конструкция, способность к более высокому рабочему давлению и 
относительно низкие потери на трение делают качающийся поршень 
идеальным кандидатом на цикл охлаждения 𝐶𝑂2. Управление клапанами 
расширителей качения может быть достигнуто либо электронным 
управлением, либо механическим управлением. Обычно они контролируются 
механически, поскольку они имеют низкую стоимость и надежны при 
высоком давлении [188]. Но механическое управление клапаном обеспечивает 
достаточное сопротивление трения и потери на утечку [191]. Большие 
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коэффициенты расширения в цикле охлаждения 𝐶𝑂2 могут быть достигнуты 
двухскоростным поршнем. Процесс расширения был выполнен в двух 
расширителях, соединенных последовательно всасывающей трубой. 
Экспериментальные исследования проводились [188,211-213]. Как 
сообщается эффективность двойных поршневых расширителей качения 
составляет 40-60%. Аналитическое моделирование потерь на трение и утечку 
двойных поршневых расширителей качения в системе теплового насоса было 
представлено [201,202]. В основном происходят потери на трения и утечки, а 
их вес оценивается как 78,5% потерь на трение 20% потерь на утечку и 
восстановление включая потери на утечки во время разряда. 
Экспериментальные исследования применения поршневого расширителя 
качения в ОЦР были исследованы [121,51]. Для солнечного ОЦР, расширитель 
имеет среднюю мощность 1,64 кВт, тогда как средняя изоэнтропическая 
эффективность составила 45,2% [51]. 
Возможности поршня качения для низко потенциального источника 
тепла, температурой 40-90 ° C, была проведена [121], которая показывает, что 
расширитель имеет максимальную мощность 0,35 кВт и изоэнтропическую 
эффективность 40%. Колебательный поршень представляет собой 
модификацию поршневого расширителя качения, в котором лопасть и 
поршень крыла соединены как единое целое. Поршневого колебательный 
расширитель имеет меньше потерь на утечку и трение по сравнению с 
расширителем поршня качения [190]. Основная утечка в поршневом 
колебательном расширителе - радиальный зазор между поворотным поршнем 
и внутренней стенкой цилиндра. Увеличение зазора увеличивает потери на 
утечку, а, уменьшение зазора приводит к более высоким потерям на трение, 
поэтому при проектировании расширителя требуется расчет оптимальной 
величины зазора. Скорость поршней колебательного расширителя очень 
низкая и он может быть подключен непосредственно к генератору. 
Экспериментальные исследования колебательного поршня были выполнены 
  
88 
 
[214] и показали 59% изоэнтропической эффективности и 98% объемного 
КПД. Добавление неконденсирующегося газа ускоряет процесс изменения 
фазы и улучшает эффективность расширителя. Экспериментальные 
исследования с добавлением азота при охлаждении 𝐶𝑂2 были проведены и 
показали улучшение эффективности расширителя на 25% [189]. Ряд 
экспериментальных исследований был проведен для применения поршневого 
расширителя в рекуперации тепла. Детали экспериментальных работ, 
связанных с поршневым расширителем для рекуперации тепла, показаны в 
таблице 10  
Таблица 10 – Примеры применения поршневых расширителей для ОЦР 
Раб. тело КПД, %  Мощность, 
Вт 
Скорость 
вращения, 
об/мин 
Нач. 
Давление, 
МПа 
Нач. 
темпер., 
°С 
Ссыл. 
R245fa 35-43,3 25-350 600-800 0-0,85,6 75-90 121 
𝐶𝑂2 9,9-10,5 24-36 114-120 6-7,2 26-31,4 185 
Вода 68 1800-18600 90000-
120000 
3,2 380 187 
R245fa 40-76 300-1640 700-900 0,5-0,75 75-81 51 
𝐶𝑂2 25-45  850-1000 6-9 35 188 
𝐶𝑂2 20-45 200-110 800-2000  34-48 189 
𝐶𝑂2 40-60 300-427 900-1248 9 35 191 
𝐶𝑂2  4-5 180-400 8,5 26 205 
𝐶𝑂2   1300-3100 7,2 37 212 
𝐶𝑂2 28-44 200-1100 800-1930 8-9 >36 190 
𝐶𝑂2 25-50 240-420 650-1770 7,66 33 221 
 
.  
 
  
89 
 
2.4.4.  Спиральные расширители 
Спиральный расширитель представляет собой машину с 
принудительным вытеснением и имеет фиксированное встроенное 
соотношение объема. Он состоит из двух спиралей, вращающейся спирали и 
фиксированной спирали, как показано на рисунке 31. 
 
Рисунок 31 – Принцип работы и устройство спирального расширителя 
Спиральные расширители имеют встроенное соотношение объема 1,5-5 
[155,217,218], а максимальная мощность расширителя составляет 12 кВт, 
максимальная величина изоэнтропической эффективности - 83% [105]. Они 
могут выдерживать рабочее давление 8,2 МПа и температуру 180 ° C [105, 
219]. Стандартное объемные соотношения составляет от 1,5 до 4, для более 
высоких объемных соотношений расширения расширители должны 
соединяться последовательно [155]. Соотношение давлений спиральных 
компрессоров обычно меньше 10, но в режиме расширителя соотношение 
давления достигает 15 [222]. Спиральные расширители делятся на 
расширители с совмещёнными спиралями и расширители с кинематически 
ограниченной спиралью. Совмещенная спираль нуждается в смазке, так как 
она не ограничена и вызывает значительный износ, если не смазывается. В 
совмещенной спирали можно уменьшить потери на утечку при надлежащей 
смазке. Смазка спирали делает ОЦР более сложным; Необходим внешний 
контур смазки. Для удлиненных спиральных расширителей используется 
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наконечник с низким коэффициентом трения, уменьшающий радиальные 
утечки. При дальнейшей масляной смазке потери утечки могут быть 
дополнительно уменьшены. Смазочное масло служит зазором [223]. 
Производительность расширителя зависит от геометрии, а также от рабочей 
жидкости и рабочих условий. Рабочая карта спирального расширителя для 
расхода среды 1,1-49 л/с, объемным соотношением 4 и изэнтропической 
эффективностью <90%, в пересчете на температуру испарения и конденсации 
показана на рисунке 32. 
 
Рисунок 32 – Рабочая карта сред для спирального компрессора [117] 
Существует два типа потерь на утечку, связанных со спиральным 
расширителем, утечка через фланец и радиальные утечки, как показано на 
рисунке 33. Радиальная утечка обусловлена зазором между нижней или 
верхней пластиной и спиральным расширителем, и этот путь утечки остается 
постоянным во время работы hасширителя. Утечка через фланец или 
тангенциальный путь утечки являются результатом зазора между флангами и 
спиралью. Потери на утечки преобладают при меньшей скорости расширителя 
[122]. 
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Рисунок 33 – Потери на утечки в спиральном компрессоре [224] 
Спиральные расширители отлично работают при проектировании или 
встроенном соотношении объемов. Когда внутреннее соотношение объема 
расширителя ниже, чем отношение объема в системе, будет иметься место под 
расширение. В то время, когда внутреннее соотношение объема расширителя 
выше, чем отношение объема в системе, происходит расширение места. И то, 
и другое расширение ухудшает производительность расширителя. 
Уменьшение потерь при расширении показаны на рисунке 34. 
 
Рисунок 34 -Увеличение и уменьшение потерь при расширении 
Потери в спиральном расширителе, состоят из падением давления в 
подающем трубопроводе, потерей теплоотдачи при подаче и выхлопе газов, 
внутренними потерями на утечку, потерей массового расхода среды и потери 
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расширения [122,224]. Эффект этих потерь в спиральном расширителе от 
изоэнтропической эффективности и отношения давления [224] представлен на 
рисунке 35. 
 
Рисунок 35 – Потери в спиральном компрессоре от изоэнтропийной 
эффективности и отношения давлений [122] 
За последние 5 лет было проведено множество экспериментальных 
исследований для применения спирального расширителя в ОЦР из-за 
меньшего количества движущихся частей, простой структуры, низкой 
стоимости и простоты в наличии спирального компрессора, который можно 
реконструировать для работы в обратном направлении в качестве 
расширителя. Когда компрессор обращается вспять, чтобы работать в качестве 
расширителя, достичь герметичности очень трудно, и рабочие жидкости 
протекают через расширитель. Одним из способов уплотнения является 
использование уплотнения «уплотнительного кольца» [117]. Если воздушный 
компрессор переработан для работы в качестве расширителя, тогда 
вентиляционные отверстия используются в качестве охлаждения и снижают 
эффективность расширителя во время расширения. Геометрия спирали играет 
важную роль в общей производительности расширителя. Был представлен ряд 
аналитических и термодинамических моделей для оптимизации дизайна и 
прогнозирования производительности спирального расширителя. 
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Обобщенная структура геометрии спирали [225] была использована [226] для 
моделирования геометрических спиралей расширителя. Геометрия спирали 
была оптимизирована с использованием алгоритма оптимизации в MATLAB. 
Тот же подход оптимизации был принят [227]. Двумерное исследование 
вычислительной гидродинамики было выполнено [227,228] с использованием 
k-ε модели турбулентности в ANSYS. Контуры давления могут 
использоваться для анализа потерь утечки и оптимизации конструкции портов 
для уменьшения потерь давления всасывания и сброса. Результаты 
вычислительной гидродинамика сравниваются с термодинамической моделью 
компрессора и расширителя. Результаты были близки, что показывает, что 
термодинамическая упрощенная модель также может давать достоверную 
информацию. Большинство модельных исследований основано на 
полуэмпирическом модельном подходе, который является эмпирической 
моделью компрессора и модифицирован для расширителя, добавляя 
параметры расширителя [229, 230]. Концептуальная схема полуэмпирической 
модели [49] показана на рисунке 36, которая обычно используется для 
полуэмпирического моделирования спирального расширителя. 
 
Рисунок 36 – Концептуальная схема полуэмпирической модели 
спирального расширителя [3] 
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Модель, представленная [49], включает в себя падение давления на 
входе, подачу и отвод теплоты, внутреннюю утечку, смещенный массовый 
расход, внутреннее расширение, мощность вала и тепловой баланс 
расширителя. Модель имеет погрешность 6% на мощность, 5% для оборотов 
и 5 К для температуры выхлопных газов. Эта модель была интегрирована в 
остальные компоненты ОЦР, а динамическая модель ОЦР была разработана в 
DYMOLA. Модель была подтверждена экспериментальными данными [231]. 
Используя подобный подход, глобальная модель ОЦР, основанная на 
полуэмпирической модели спирального расширителя, была представлена в 
[3]. Модель была подтверждена с помощью R123 и хорошо согласуется с 
экспериментальными данными. Тот же подход к моделированию 
расширителей был принят [232,233]. Результаты с погрешностью менее 5% 
соответствуют результатам эксперимента. Одномерная аналитическая модель 
спирального расширителя была разработана и интегрирована с 
стационарными моделями теплообменника, насоса и турбины [217,234]. 
Проанализированы тематические исследования ОЦР и солнечного ОЦР. 
Другое аналитическое исследование микро-ТЭЦ на основе ОЦР было 
представлено в [235]. Модель была оптимизирована для температуры 
испарения и массового расхода рабочей жидкости и способна учитывать 
сезонные колебания. 
Процедура пуска спирального расширителя зависит от параметров 
всасывания и нагнетания, нагрузки и геометрии расширителя. 
Математическая модель была разработана [234], которая включает в себя 
термодинамические, механические и генераторные модели для запуска 
расширителя. Результат показывает, что время стабильности и скорость 
вращения об/мин увеличивается с увеличением давления всасывания и 
уменьшается с увеличением давления нагнетания. Были проведены 
теоретические и экспериментальные исследования по использованию 
применения спирального расширителя в холодильном цикле [219,236-241]. 
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Экспериментальное исследование с агрегатом спирального компрессора 
скольжения, соединенным с одним и тем же валом, было выполнено [240]. 
Улучшение КПД составляло 30%, а общая эффективность блока расширения-
компрессора составляла 57%. Для применения высокого давления в цикле 
охлаждения 𝐶𝑂2, спиральные расширители подвергаются осевым усилием на 
упорных подшипниках. Применение давления масляной пленки на 
подшипниках вала приводит к тому, что орбитальная спираль перемещается 
на стационарную спираль и уменьшает осевое усилие на подшипниках, а 
радиальная утечка значительно уменьшается. Повышенное расширение 
предотвращает отделение орбитального спирали и осевого пути утечки, 
следовательно, объемный КПД улучшается. Эта характеристика делает 
спиральный расширителем идеальным для широкого диапазона рабочих 
условий [242]. 
Расширитель-компрессор может использовать вспомогательный 
компрессор для получения работы расширителя. Концепция использования 
блока компрессора-расширителя была введена в [243] в 1992 году. 
Вспомогательный компрессор может использоваться для сжатия хладагента 
до дальнейшего высокого давления после основного компрессора [239] или 
может быть подключен к главному компрессору, который может привести к 
неустойчивой работе и трудностям в управлении. Численные исследования 
двухступенчатого цикла охлаждения 𝐶𝑂2 с расширительно-вспомогательным 
компрессором на 1-й ступени и основным компрессором на 2-й ступени были 
выполнены [236]. Результат показывает, что эффективность расширителя 
увеличивалась с увеличением площади камеры расширения, которая может 
быть увеличена за счет увеличения высоты вращения. Та же концепция 
использования спирального расширителя и компрессора на одном и том же 
валу для двигателя Стирлинга была представлена в [244]. Исследования по 
использованию спирального расширителя в цикле Эриксона были проведены 
[245-248]. Тепловой двигатель на основе цикла Эриксона может работать как 
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цикл охлаждения при работе в обратном направлении [247]. Трудно достичь 
процесса изотермического сжатия и расширения в цикле Эриксона и процесс 
имеет тенденцию к адиабатическому приближению цикла к циклу Брайтона. 
Спиральный компрессор имеет хороший потенциал для изотермического 
сжатия из-за большой площади поверхности вращения, контактирующей с 
рабочей жидкостью. Для изотермического расширения рабочей жидкости в 
спиральном расширителе может быть использована тепловая трубка, 
связанная с внешними нагревательными ребрами спирального расширителя 
[248]. Комплексная математическая модель для производительности цикла 
Эриксона была представлена [246] для сжатия и расширения жидкого налета с 
помощью спирального компрессора и расширителя. Для решения 
дифференциальных уравнений 4-го / 5-го порядка использовалось решение 
Рунге-Кутты. Модель была подтверждена экспериментальными данными 
[245]. Модель имела 4% среднюю абсолютную погрешности в мощности и 
массовом расходе. 
Кавитационные явления могут возникать для спиральных расширителей 
в рабочей среде более высокого давления и высокой скорости рабочей 
жидкости. Кавитация имеет разрушающее действие по всему жесткому телу, 
например, всасывающее отверстие расширителя. Экспериментальные 
исследования кавитации проводились [249,250]. Ультразвуковой 
преобразователь, погруженный в рабочую жидкость, использовался для 
создания кавитации, а высокоскоростная камера используется для захвата 
поведения. Результаты показывают, что хладагент имеет колебательное 
движение, называемое «волнообразным эффектом», которое может быть 
интерпретировано отношением поверхностного натяжения / вязкости, числом 
Рейнольдса и Вебером. 
Дизайн и экспериментально исследованная маломасштабной системы 
ОЦР с использованием спирального расширителя без масла были исследованы 
[ 251]. Эксперименты проводились для R245fa и HFE7000 с источником тепла 
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150-200 ° C и источником стока 10-17 ° C. Механические потери устраняются 
с помощью передачи магнитной энергии. Тепловая эффективность и общая 
эффективность составляют 7,2% и 4,8% для R245fa и 5,4% и 3% для HFE7000. 
Реализация модуля спирального расширения в без насосном ОЦР была в [252], 
чтобы изучить возможность использования без насосной системы ОЦР для 
низко потенциальных источников тепла. Расширитель имеет встроенное 
объемное соотношение 2,1, а входное давление на входе расширителя - 0,2-0,7 
МПа. Результаты показывают, что без насосный ОЦР имеет на 90% большую 
чистую мощность, чем фактический ОЦР, и действителен для небольших 
масштабов. Потери тепла от теплообменников и потерь расширителя вносят 
вклад в низкую эффективность без насосного ОЦР. Экспериментальное 
исследование и эффективность солнечного ОЦР для опреснения обратного 
осмоса были изучены [253]. Расширитель имел в целом 65% 
изоэнтропическую эффективности в диапазоне 1000-3000 об/мин с R134a в 
качестве рабочей жидкости. Максимальная мощность составляла 2,05 кВт при 
2000 об / мин, что достаточно для процесса опреснения обратного осмоса. 
Перепад давления на расширителе поддерживался на уровне 13 бар во время 
эксперимента. 
Для малой системы массовый расход, клапаны и измерительные 
приборы вызывают значительное падение давления [254]. Спиральный 
расширитель, исследованный [254], имел изоэнтропическую эффективность 
80%, общий энергетический КПД 3% и эксергетическую эффективность 20%. 
Максимальная выходная мощность составляет 150 Вт. Экспериментальное 
исследование расширителя с открытым вращением, интегрированного в 
систему ОЦР с R245fa в качестве рабочей жидкости, было выполнено [255]. 
Входное давление в расширителе варьировалось от 0,9 до 1,2 МПа, выходное 
давление от 0,15 до 0,4 МПа и скорость вращения от 2000 до 3500 об/мин. 
Максимальная изоэнтропическая эффективность и мощность составляли 
75,5% и 2,1 кВт соответственно. Для температуры испарения и конденсации 
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97,5 ° C и 26,6 ° C соответствующий тепловой КПД составлял 8,5%. 
Экспериментальное исследование ОЦР для применений в утилизации 
отработанного тепла для низкотемпературного газа с R123 в качестве рабочей 
жидкости было исследовано [105]. Источник тепла варьировался от 90 до 120 
° C. Изоэнтропическая эффективность расширителя, тепловая эффективность 
системы и мощность возрастают с увеличением давления испарения для 
постоянной температуры источника тепла, а эффективность рекуперации 
тепла снижается. Перегрев на входе расширителя слегка влияет на 
производительность системы. Максимальная выходная мощность составляла 
645 Вт, тогда как эффективность цикла и эффективность рекуперации тепла 
составляли 8,5% и 22% соответственно. Стандартная процедура обеспечения 
устойчивого состояния системы ОЦР была представлена в [256]. 
Экспериментальные значения через 10 мин должны иметь максимальную 
погрешность менее 2%. В качестве источника тепла используется пар от 97 до 
117 ° C. Охлаждающий источник варьируется от 13 до 18 °C. Результат 
показывает, что максимальная изоэнтропическая эффективность расширителя 
находится при коэффициенте заполнения 1 и объемном отношении, равном 
объему объемного расширения расширителя. Применение спирального 
расширителя в малой солнечной системе ОЦР было исследовано [229, 253]. 
Подробное описание исследовательской деятельности и соответствующие 
результаты экспериментальной работы, связанной со спиральным 
расширителем, приведены в таблице 11. 
Таблица 11 – Примеры применения спиральных расширителей для ОЦР 
Раб. тело КПД, %  Мощность, 
Вт 
Скорость 
вращения, 
об/мин 
Нач. 
Давление, 
МПа 
Нач. 
темпер., 
°С 
Ссыл. 
R245fa 30-70 1000-3000  0,6-1,6 92-139 122 
Пар 34 10000-
12000 
1000-1400 139-145 1-1,38 218 
R123  100-645 300-1300 64-168 0,3-1,1 105 
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Окончание таблицы 11 - Примеры применения спиральных расширителей для ОЦР 
R123 7-22 1100-2500  88-125 0,7-0,84 220 
𝐶𝑂2 83  2000-3500 160-174 0,55-0,6 219 
R123 49,9 50-256 600-1400  0,1-0,4 223 
Воздух 69 300-3500 900-2800 0,1-0,4  224 
R123,R134a 50-68 4000-11200    229 
R123 42-68 600-1800 1771-2660 60-142 0,5-1,2 49 
R123 70 400-1800 1771-2660   3 
R245fa 25,8 2000 1500-3000 60-125  251 
R245fa 10-65 10-70 500-2500  0,2-0,7 252 
R134a 10-65 100-450 500-4000   253 
R245fa 75,7 2100 200-3500  0,9-1,2 255 
R134a 40-73  500-4500   256 
R134a 55-77 280-835 2005-3670 123-133 1,1-1,8 257 
Вода 40-48 200-450 1200-3000 130-180 0,3-0,5 258 
R134a 63-65 1000-3500 2400-3600   259 
R123 50-83 2900-4000 3670 120-154 1,1-2,0 260 
R245fa 60-75 1000-1300 3000-4500 90-130 1,3-1,8 261 
R134a 25-50 200-1000 800-2500   262 
R245fa 65-85 355-840 1900-3700 150-190 1,2-2,7 263 
R245fa 72 151 1200-1800  1,1 264 
R123 60,6 0,6-3100 500-2500 100-135 0,7-1,2 265 
R123 40-80 3250 500-2900 110-155 0,5-1,5 266 
R123 86 1540 2165 110-125 0,8-1,01 267 
R245fa 60-73 800-2300 1400-3200 75-90 0,5-0,8 268 
R245fa 60-76 800-1500 1400-3000  0,2-0,72 269 
R245fa 45-62 400-3500 1200 110-120 0,5-1,7 270 
R245fa 58-64 600-1100 3200-3400 90-130 0,6-1,2 271 
R245fa 60-84 400-1200 3000 80-90 0,6-1,1 4 
R245fa  200-800 3000 40-80 0,1-1,4 100 
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2.4.5. Выбор типа расширителя 
Для выбора расширительных машин используются безразмерные 
параметры, удельная скорость и удельный диаметр [272]. Удельная скорость и 
удельный диаметр расширителя считаются как 
𝑁𝑠 = 𝑁 ∙ √
𝑉
(𝐻)3/2
 
𝐷𝑠 =
𝐷 ∙ (𝐻)1/4
√𝑉
 
Где N – скорость, об/мин; 
 D – диаметр, фут; 
V - объемный расход, фут3/сек; 
 H – тепло перепад на расширителе, кДж / кг.  
Карта выбора расширителя в зависимости от удельной скорости, 
удельного диаметра (см. Приложение Б. Диаграмма выбора расширителя для 
ОЦР, Рисунок Б. 2).  
Расширители с аналогичной геометрией будут иметь одинаковую 
эффективность при одинаковой скорости, независимо от разницы в типе или 
числа Рейнольдса [273]. Для известных условий эксплуатации можно 
определить удельный диаметр и удельную скорость, и можно выбрать 
соответствующий расширитель. 
Объемные расширители имеют низкую стоимость, низкую 
операционную скорость, способность выдерживать двухфазную рабочую 
жидкость, что делает их идеальным выбором по сравнению с турбиной для 
небольших систем низкотемпературной тепловой и отработанной системы 
регенерации тепла. Однако требования к смазке, технические сложности, 
потери на трение и утечки являются основными техническими барьерами при 
коммерциализации объемных расширителей. Как правило, компрессоры для 
воздуха или хладагента реконструируются в обратном направлении для 
работы в качестве расширителя из-за простоты доступности и низкой 
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стоимости. Но преобразование компрессора в расширитель сопряжено со 
многими трудностями, в основном проблемами уплотнения, потерями на 
трение и смазкой. Тем не менее, специально разработанные винтовые и 
спиральные расширители доступны на рынке. 
Сравнение расширителей по трем показателям: экономические 
(стоимость, надежность), коммерческие (диапазон мощностей, уровень 
развития, сложность) и технические (потери на утечки, потери на трение, 
условия работы, шум и вибрация) производились в исследовании [274].  
Сравнительная оценка показывает, что спиральные и винтовые 
расширители являются наиболее эффективными вариантами и имеют оценки  
70,4 и 73,6 по сто бальной шкале [274]. Они могут выдерживать двухфазное 
расширение и иметь более низкие потери на утечку и потери на трение по 
сравнению с лопастным расширителем. Хотя поршневые расширители имеют 
высокий коэффициент расширения и могут работать при высокой температуре 
и давлении, что делает их идеальными для применения в цикле 𝐶𝑂2. Но их 
неспособность выдерживать жидкие фазы, точные требования к времени для 
всасывания и нагнетания и соответствующие механизмы клапанов исключают 
их применение для низко потенциальной утилизации тепла. Поршневые 
расширители имеют оценку 59,2 по сто бальной шкале [274]. Лопастной 
расширитель имеет более высокие потери на утечку и трение, чем остальные 
объемные расширители, что делает их менее привлекательными среди других 
доступных объемных расширителей и имеет самый низкий показатель 47,2 по 
сто бальной шкале [274]. Конструкция лопастных и поршневых расширителей 
еще не зрелая, и имеется достаточно места в области оптимизации дизайна и 
утечки и уменьшения потерь на трение. Винтовой и спиральный расширитель 
являются зрелыми технологиями по сравнению с остальными объемными 
расширителями и показывают хорошие характеристики для утилизации 
отработанного тепла для широкого диапазона условий эксплуатации.  
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Винтовой и спиральный расширители являются единственными 
объемными расширителями, которые имеются в продаже и используются в 
системах ОЦР. Тем не менее, винтовые расширители не подходят для 
производства электроэнергии менее 25 кВт, так как стоимость винтового 
расширителя будет очень высокой из-за чувствительности конструкции и 
изготовления винта [158]. Поэтому спиральный расширитель является 
наиболее подходящим объемным расширителем в диапазоне 1-25 кВт из-за 
простой структуры, способности работать в двухфазном расширении, низкой 
стоимости и относительно высокой изэнтропической эффективности. Хотя 
поршневые расширители обеспечивают большую степень расширения и 
высокую изэнтропическую эффективность, но имеют очень сложную 
структуру, не могут работать при расширении с влажным паром, подвергаться 
колебаниям потока (вибрации) во время работы и требуют балансировки.  
Таким образом, винтовой и спиральный расширители являются 
наиболее эффективным решением  для применения в качестве расширителя в 
системах отвода тепла и низко потенциальной системе рекуперации тепла 
ОЦР. 
2.5 Моделирование процессов ОЦР 
Моделирование термодинамических процессов, протекающих в 
элементах ОЦР было осуществлено двумя способами: 
 Через прикладной пакет SmoWeb [90] (рисунок 37) 
 Через калькулятора свойст рабочих жидкостей написанный 
самостоятельно на базе CoolProp [91] (рисунок 38) 
Как показали расчеты погрешность в определении моделируемых 
параметров между этими двумя способами составляет меньше десятой 
процента. Поэтому для моделирования термодинамических процессов ОЦР 
была использована программа SmoWeb позволяющая сразу моделировать 
ОЦР с регенерацией и без. 
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Рисунок 37 – Калькулятор свойств программы SmoWeb 
 
 
Рисунок 38 – Калькулятор свойств рабочих жидкостей 
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2.6 Выводы по главе 2 
1. Представлена математическая модель расчета термодинамических 
процессов в элементах установок ОЦР. Осуществлено сравнение двух 
программ по расчету свойств органических жидкостей, программа SmoWeb 
принята для дальнейшего моделирования установок ОЦР на источниках низко 
потенциальной теплоты. 
2. Представлен подход к проектированию установок работающих на 
ОЦР. Особенностями проектирования являются выбор рабочего тела с 
температурой испарения и выбор расширителя (турбины). Для объектов 
исследования наиболее подходящими оказались рабочая жидкость R141b с 
температурой испарения 92 °С и с винтовым расширителем производителя 
Infinity turbine. 
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ГЛАВА 3 ЭКСПЕРЕМЕНТАЛЬНОЕ ИССЛЕДОВАНИЕ 
ТЕТЕРМОДИНАМИЧЕСКИХ ПРОЦЕССОВ В ОПЫТНО-
ПРОМЫШЛЕННОЙ УСТНОВКЕ ОРГАНИЧЕСКОГО ЦИКЛА 
РЕНКИНА НА 4 кВт 
3.1 Принцип и особенности работы установки 
Установка, работающая на органическом цикле Ренкина должна 
обеспечивать надежное производство электрической энергии, контролировать 
основные параметры, иметь запас рабочего тела на пуск и останов установки. 
Схема установки соответствующая данным требования представлена на 
рисунке 40. Заполнение рабочим теплом установки производится в ресивер, 
также он служит запасом рабочего тела при останове. Сепаратор добавляется 
в установку для удаления из жидкой фазы из паров фреона после исправителя 
и увеличения срока службы расширителя. Цикл испаритель – сепаратор-
ресивер-питательный насос является пусковым, как только температура 
фреона становится равной расчетной он поступает на расширитель. Для 
контроля параметров и переключением между режимами установки была 
разработана схема КИПиА рисунок 39. 
 
Рисунок 39 – Схема КИПиА установки ОЦР 4 кВт 
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Рисунок 40 – Технологическая схема установки ОЦР 4 кВт: 
1 – источник тепловой энергии; 2 – испаритель; 3 – подающий насос ; 4 
– сепаратор; 5 – турбина; 6 – электрогенератор; 7 – конденсатор; 8 – градирня; 
9 –  циркуляционный насос; 10 – ресивер; 11 – питательный насос. 
3.2 Расчет и проектирование установки ОЦР мощностью 4 кВт 
Параметры низкопотенциального источника тепла, необходимые для 
расчетов, приведены в таблице 12 
Таблица 12 – параметры низкопотенциального источника тепла 
Тепловая 
мощность котла, 
кВт 
Температура воды 
на входе, ˚С 
Температура воды 
на выходе, ˚С ℃ 
Температура 
охлаждающей воды 
на входе, ℃ 
40 95 70 26 
 
При помощи программного пакета, был произведен расчет и найдено 
оптимальное рабочее тело фреон R141b, с помощью методики раздела 2.3  
температура испарения 92 ℃, как показывалось в разделе 2.4 тип расширителя 
спиральный. 
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КПД ОЦР установки находится по следующей формуле: 
𝜂оцр =
ℎ3 − ℎ4
ℎ3 − ℎ2
  
где ℎ3– энтальпия насыщенного пара, кДж/кг; 
      ℎ4 – энтальпия пара после на выходе ОЦР турбины, кДж/кг; 
      ℎ2 – энтальпия жидкости на входе в испаритель, кДж/кг; 
Энтальпия насыщенного пара, кДж/кг, определяется по температуре 
испарения рабочего тела и степени сухости 1. 
Энтальпия пара на выходе ОЦР турбины, кДж/кг, определяется по 
формуле : 
ℎ4 = ℎ3 − (ℎ3 − ℎ4ад) ∙ 𝜂𝑜𝑖  
где ℎ4ад – энтальпия пара на выходе ОЦР турбины при теоретическом 
процессе расширения; 
       𝜂𝑜𝑖 = 0,9 – КПД ОЦР турбины; 
При теоретическом расширении энтальпия находится как функция 
ℎ4ад = 𝑓(𝑠3, 𝑃 конд). 
Где 𝑃 конд – давление рабочего тела в конденсаторе. 
Энтальпия жидкости на входе в испаритель, кДж/кг, определяется как 
функция ℎ2 = 𝑓(𝑃3, 𝑠1). 
Мощность ОЦР установке находится по формуле, МВт:  
𝑁оцр = 𝑄исп ∙ 𝜂оцр  
где 𝑄исп – мощность теплового потока в испарителе ОЦР контура, МВт; 
Значения параметров рабочего тела в ОЦР контуре приведены в таблице 
13 цикл работы данной установки представлен на рисунке 41. 
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Таблица 13 – Параметры рабочего тела в ОЦР контуре 
Точка 1 2 3 4 
Давление, МПа 0,523 1,3 1,3 0,523 
Температура,˚С 35 35,4 90 57,21 
Энтальпия, кДж/кг 245,43 246,15 479,47 460,65 
Плотность, кг/м3 1085,62 1087,75 479,47 460,65 
 
 
Рисунок 41 – P-H диаграмма цикла установки ОЦР на 4 кВт. 
По полученным данным был произведен расчет и подбор оборудования 
для установки. Технические параметры представлены в таблице 14, а модель 
установке выполненная в Solidworks на рисунке 42, прототип установки 
представленн на рисунках 43,44. 
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Таблица 14 – основные параметры установки 
Параметр Значение  
 
Температура источника тепла, °С 95  
Мощность установки 𝑁уст, кВт 2,5 
КПД установки, % 10,006  
Габариты, мм 2000 х 800 х 1500 
Масса 150 кг 
 
  
Рисунок 42 - Модель установки ОЦР на 4 кВт 
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Рисунок 43 – Прототип установки ОЦР на 4 кВт 
 
Рисунок 44 – Прототип установки ОЦР на 4 кВт 
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3.3. Методика экспериментального исследования и используемое 
оборудование 
Для оценки термодинамических параметров установка ОЦР 
подключалась к источнику тепловой энергии – твердотопливный котел 
“Прометей 40” с помощью термощлангов 
 
Рисунок 45 – котел Прометей – 40 
Для определения энтальпий рабочего тела на согласно схемы КИПиА 
установки рисунок 39 на трубопроводах между элементами установлены 
показывающие манометры и термометры, а также в ресивере для конроля 
запаса воды установлен датчик уровня соединенный через преобразователь 
интерфейса с контроллером СПК-200. 
 
Рисунок 46 – Используемые для исследования измерители: 
а-манометр: б-термометр: в-датчик уровня 
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Для отвода тепла из цикла ОЦР используется градирня ГРД-4Н, а для 
передачи тепла рабочему телу и охлаждающей воды используются 
пластинчатые теплообменники РИДАН. Для подачи рабочего тела и воды 
используются насосы Grundfoss и Pedrollo, а в качестве ресивера используется 
гидроаккумулятор рисунок 47. 
 
Рисунок 47– Используемое для исследования оборудование: 
а-градирня: б-теплообменники: в-насосы: г - ресивер 
 
3.4. Анализ результатов экспериментальных исследований 
термодинамических процессов 
Результаты моделирования теоретической и экспериментальной 
зависимости КПД ОЦР от температуры источника тепла представлена на 
рисунке 48, от температуры охлаждающей воды на рисунке 49 
 
Рисунок 48 – Зависимость КПД ОЦР от температуры греющей воды на 
входе 
10,36
10,31
10,23
10,16
10,07
10,01
10,22 10,21
10,18
10,1
10
9,91
9,6
9,7
9,8
9,9
10
10,1
10,2
10,3
10,4
95 94 93 92 91 90
К
П
Д
 О
Ц
Р
Температура воды на входе
КПД теор
КПД реальн
  
113 
 
 
Рисунок 49 – Зависимость КПД ОЦР от температуры охлаждающей 
воды на входе 
Выводы по главе 3 
Результат полученный в ходе экспериментального определения 
термодинамических параметров схож с теоретическим и зависит от: 
температура источника тепла, температура охлаждающей воды на входе, запас 
рабочего тела, условия проведения опыта, тип теплообменников и их 
изоляция, тип насосов, тип расширителя, тип рабочего тела. 
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ГЛАВА 4 ОЦЕНКА ТЕХНИКО-ЭКОНОМИЧЕСКОГО ЭФФЕКТА ОТ 
ВНЕДРЕНИЯ УСТИЛИЗАЦИИ НИЗКОПОТЕНЦИАЛЬНОГО ТЕПЛА 
ДЛЯ ОБЪЕКТОВ ПРОМЫШЛЕННОСТИ И ЭНЕРГЕТИКИ 
КРАСНОЯРСКОГО КРАЯ 
4.1 Варианты внедрения установок на объекты утилизации тепла 
промышленности и энергетики Красноярского края 
Как отмечается в 1.3 основные источники низко потенциальной энергии 
это уходящие газы от, преимущественно от трех источников: 
промышленность, котельные, тепловые электрические станции.  
Особенностями внедрения утилизации тепла на производстве это способ 
включения утилизационного цикла в схему и конструкция органического 
цикла Ренкина. 
Авторами [81] предложена установка на выходе из котла газо-
воздушного теплообменника, для нагрева воздуха. Этот воздух в свою очередь 
греет воду для теплоснабжения или собственных нужд. Данный способ 
позволяет уменьшить температуру уходящих газов до десяти – пятнадцати 
градусов выше температуры точки россы. 
Авторами [82,83] приложена установка на выходе из котла газо-
водяного теплообменника для глубокой утилизации (см. Приложение А. 
Схемы установок утилизации тепла уходящих газов, Рисунок А. 1, Рисунок 
А.2). Данный способ позволяет уменьшить температуру уходящих газов до 
точки росы или ниже и позволяет конденсировать из уходящих газов водяные 
пары. Такой способ называется глубокой утилизацией. 
Так как многие органические жидкости имеют положительную кривую 
наклона, то после расширения в турбине они находятся в состоянии 
перегретого пара, чтобы полезно использовать данный перегрев в схему 
вводят теплообменник, называемый регенератор, который позволяет передать 
это тепло конденсированному рабочему телу. Такой цикл называется 
регенеративный.  
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Далее представлены варианты внедрения установок для утилизации 
низко потенциального тепла на три основных объекта производства. 
4.1.1 Промышленность 
Производственный цикл многих промышленных предприятий 
характеризуется образованием большого количества твердых, жидких и 
газообразных отходов. Алюминиевая промышленность является одной из 
наиболее динамично развивающихся отраслей отечественной экономики. В ее 
развитии прослеживается характерная тенденция, обусловленная увеличением 
объёмов производства и единичной мощности электролизеров. 
В этих условиях повышается объем тепловых и загрязняющих веществ 
выбросов в окружающую среду. Отходы алюминиевого производства 
составляют около 20% всех отходов, образующихся при производстве 
цветных металлов в стране. [84] 
Многочисленные исследования показывают, что существует довольно 
много промышленных производств с неиспользуемыми запасами тепловой 
энергии. Например, очень энергоемким является производство алюминия на 
заводах. КрАЗ является огромным источником сбросного тепла. Удельный 
расход электроэнергии на производство алюминия в среднем составляет 15,6 
МВт⋅ч/т или 56,2 ГДж/т. При годовом объеме производства алюминия равном 
1 млн тонн общий объем потребляемой электроэнергии составляет 56,2 млн 
ГДж или 13,4 млн Гкал. Тепловые выбросы от электролиза составляют около 
60%, т.е. не менее 8 млн Гкал в год. Большая часть из них приходится на 
анодные газы и продукты их горения, удаляемые от каждого электролизного 
корпуса в количестве 80 тыс. нм3/ч с температурой 130 ˚С.[85] 
Сравнение различных технологий для утилизации теплоты анодных 
газов от КрАЗа произведено автором [86]. Как показывает сравнение самой 
эффективной технологий для этого является ОЦР. 
Существует четыре различных варианта включения установки ОЦР для 
утилизации тепла уходящих анодных газов: 
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 Глубокая утилизация с ОЦР без регенерации (рисунок 50) 
 Глубокая утилизация с регенеративным ОЦР (рисунок 51) 
 Утилизация с ОЦР без регенерации (рисунок 52) 
 Утилизация с регенеративным ОЦР (рисунок 53) 
 
Рисунок 50- Схема глубокой утилизации с простым ОЦР  
1-Печь; 2-Рекуператор 3-Вытяжной вентилятор; 4-Дымовая труба; 5-сетевой 
насос 6 Испаритель; 7-Турбина; 8-Генератор; 9-Конденсатор; 10-Пиательный 
насос; 11-Цикруляционный  насос; 12-Градирня. 
 
Рисунок 51- Схема глубокой утилизации с регенеративным ОЦР  
1-Печь; 2-Рекуператор 3-Вытяжной вентилятор; 4-Дымовая труба; 5-сетевой 
насос 6 Испаритель; 7-Турбина; 8-Генератор; 9-Конденсатор; 10-Пиательный 
насос; 11-Цикруляционный  насос; 12-Градирня; 13-Регенеративный 
теплообменник. 
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Рисунок 52- Схема утилизации с регенеративным ОЦР  
1-Печь; 2-Рекуператор 3-Вытяжной вентилятор; 4-Дымовая труба; 5-сетевой 
насос 6 Испаритель; 7-Турбина; 8-Генератор; 9-Конденсатор; 10-Пиательный 
насос; 11-Цикруляционный  насос; 12-Градирня; 14-Воздухо-водяной 
подогреватель. 
  
Рисунок 53- Схема утилизации с регенеративным ОЦР  
1-Печь; 2-Рекуператор 3-Вытяжной вентилятор; 4-Дымовая труба; 5-сетевой 
насос 6 Испаритель; 7-Турбина; 8-Генератор; 9-Конденсатор; 10-Пиательный 
насос; 11-Цикруляционный  насос; 12-Градирня; 13-Регенеративный 
теплообменник; 14-Воздухо-водяной подогреватель. 
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Анодные газы от печи 1 направляются в рекуператор 2 в котором при 
глубокой утилизации отдают тепло воде, или воздуху который передает свое 
тепло воде в  воздухо-водяном подогревателе 14. Далее анодные газы 
вытяжным вентилятором удаляются в атмосферу через дымовую трубу 4. 
Горячая вода при этом либо направляется на теплоснабжение либо подается в 
испаритель 6 контура ОЦР, где отдает свое тепло фреону. Перегретый фреон 
после испарителя 6 направляется в турбину 7 где расширяется совершая 
полезную механическую работу преобразующуюся в электрическую на 
электрогенераторе 8. После расширения фреон либо сразу либо после 
охлаждения в регенеративном теплообменнике 13 напавляется в конденсатор 
9 где охлаждается и конденсируется. После конденсации фреон питательным 
насосом 5 подается либо сразу либо после подогрева в теплообменнике 13 
подается в испраритель. Тепло образующееся при конденсации отводится 
охлаждающей водой в градирню 12. Циркуляцию охлаждающей воды 
обеспечивает циркуляционный насос 11. Нагретый воздух после воздухо 
водяного теплообменника 14 можно использовать в схеме предприятия для 
сгорания, сушки и т.д. 
Глубокая утилизация позволяет снять больше тепла с уходящих газов за 
счет конденсации водяных паров, однако при этом в уходящих газах 
содержатся так же оксиды серы которые при конденсации вступают в реакцию 
с водой образуя серную кислоту, что приводит к сернокислотной коррозии. 
Решить данную проблему позволяет использовование стеклянного 
рекуператора. Данного недостатка лишена схема с газо-воздушной 
утилизацией. 
Добавление регенеративного теплообменника увеличивает стоимость 
установки, однако позволяет повысить КПД ОЦР за счет уменьшения потерь 
теплоты в конденсаторе. Эффективность внедренеия регенеративного 
теплообменника зависит от используемого фреона и эффективности турбины. 
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4.1.2 Котельные 
Не секрет что в настоящее время тариф на тепловую и электрическую 
энергию в районах крайнего севера достигает более 30 руб./кВт*ч [87]. Это 
объясняется существующим способом генерации, и отсутствием местной 
добычи твердого топлива и как следствием доставкой его на большие 
расстояния. Одним из вариантов снижения тарифов является переход на 
автономные угольные котельные для крупных поселков и развитие ВИЭ. 
В структуре потребления тепловой энергии севера явно доминируют 
здания. На них, а также на потери тепловой энергии, связанные с 
обеспечением теплом зданий, приходится до трех четвертей всего 
потребления тепла. В отдельных населенных пунктах с изолированными 
системами энергоснабжения эта доля может достигать 85 %. Удельный расход 
тепловой энергии на отопление жилого фонда равен 0,25–0,90 Гкал/м2 в год 
при среднем по России значении 0,18 Гкал/м2 в год. 
Численность населения во многих поселках Крайнего Севера не растет, 
поэтому жилищное строительство в основном носит замещающий характер. 
Повышенные требования к строительству новых зданий могут дать только 
очень ограниченный эффект, и упор необходимо делать на капитальный 
ремонт имеющегося фонда зданий. 
Установленных приборов учета тепла у потребителей довольно мало 
или нет вовсе. Поэтому как показатели выработки тепловой энергии, так и 
показатели его потребления – это преимущественно расчетные величины, а 
расчеты за тепло энергию все еще ведутся по нормативам, а не по реальному 
потреблению. 
В программах по повышению эффективности теплоснабжения 
реализуются проекты по модернизации котельных, перекладке тепловых сетей 
с пред изолированными трубами, по установке ИТП в многоквартирных домах 
и зданиях социальной сферы, по утеплению жилых домов, оснащению 
подомовыми и квартирными приборами учета. Важной мерой является 
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оптимизация жилого фонда (вывод из эксплуатации частично заселенных 
жилых домов с переселением людей, с подготовкой и проведением капремонта 
жилплощади для переселения в эксплуатируемых домах). 
Повышение энергоэффективности в северных условиях – часто задача 
не снижения потребления, а ликвидации его дефицита. За счет мер по 
повышению эффективности использования энергии и снижения потерь можно 
полностью покрыть дефицит поставки энергии конечным потребителям. 
Высокая энергоемкость сдерживает развитие экономики территорий 
Крайнего Севера и возможности формирования собственных налоговых 
поступлений. Политика повышения энергоэффективности в северных 
регионах реализовывалась вяло и принесла довольно ограниченные плоды, а 
дополнительная потребность в энергии во многих регионах определялась не 
только ростом ВРП, но и повышением его энергоемкости. 
Сравнение различных технологий для получения электрической энергии 
от тепловой котельной севера Красноярского края [88]. Как показывает 
сравнение самой эффективной технологий для этого является ОЦР. 
Существует четыре различных варианта включения установки ОЦР для 
утилизации тепла уходящих газов от котла и два варианта включения 
установки ОЦР преобразующей низко потенциальную тепловую энергии от 
горячей воды (пара) в электрическую: 
 Глубокая утилизация с ОЦР без регенерации (рисунок 54) 
 Глубокая утилизация с регенеративным ОЦР (рисунок 55) 
 Утилизация с ОЦР без регенерации (рисунок 56) 
 Утилизация с регенеративным ОЦР (рисунок 57) 
 ОЦР сетевой водой (рисунок 58) 
 Регенеративный ОЦР с сетевой водой (рисунок 59) 
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Рисунок 54- Схема глубокой утилизации с ОЦР без регенерации  
1-Котел; 2-Рекуператор 3-Турбина; 4-Электрогенератор; 5-Питательтный 
насос; 6-Конденсатор; 7-Градирня; 8-Цикруляционный  насос; 9-Сетевой 
насос; 11-Дымосос; 12-Дымовая труба; 13-Испаритель; 14-Насос цикруляции 
воды. 
 
Рисунок 55- Схема глубокой утилизации с регенеративным ОЦР  
1-Котел; 2-Рекуператор 3-Турбина; 4-Электрогенератор; 5-Питательтный 
насос; 6-Конденсатор; 7-Градирня; 8-Цикруляционный  насос; 9-Сетевой 
насос; 10-Регенеративный теплообменник; 11-Дымосос; 12-Дымовая труба; 
13-Испаритель; 14-Насос цикруляции воды. 
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Рисунок 56- Схема утилизации с ОЦР без регенерации  
1-Котел; 2-Рекуператор 3-Турбина; 4-Электрогенератор; 5-Питательтный 
насос; 6-Конденсатор; 7-Градирня; 8-Цикруляционный  насос; 9-Сетевой 
насос; 11-Дымосос; 12-Дымовая труба; 13-Испаритель; 14-Насос цикруляции 
воды; 15-Воздухо-водяной подогреватель; 16-Вентилятор циркуляции 
воздуха. 
 
Рисунок 57- Схема утилизации с регенеративным ОЦР  
1-Котел; 2-Рекуператор 3-Турбина; 4-Электрогенератор; 5-Питательтный 
насос; 6-Конденсатор; 7-Градирня; 8-Цикруляционный  насос; 9-Сетевой 
насос; 10-Регенеративный теплообменник; 11-Дымосос; 12-Дымовая труба; 
13-Испаритель; 14-Насос цикруляции воды; 15-Воздухо-водяной 
подогреватель; 16-Вентилятор циркуляции воздуха. 
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Рисунок 58- Схема ОЦР с сетевой водой 
1-Котел; 2-Рекуператор 3-Турбина; 4-Электрогенератор; 5-Питательтный 
насос; 6-Конденсатор; 7-Градирня; 8-Цикруляционный  насос; 9-Сетевой 
насос. 
 
Рисунок 59- Схема регенеративного ОЦР с сетевой водой  
1-Котел; 2-Рекуператор 3-Турбина; 4-Электрогенератор; 5-Питательтный 
насос; 6-Конденсатор; 7-Градирня; 8-Цикруляционный  насос; 9-Сетевой 
насос; 10-Регенеративный теплообменник. 
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Уходящие газы от котла 1 направляются в рекуператор 2 в котором при 
глубокой утилизации отдают тепло воде, или воздуху который передает свое 
тепло воде в  воздухо-водяном подогревателе 15. Далее уходящие газы 
дымососом 11 удаляются в атмосферу через дымовую трубу 12. Горячая вода 
при этом либо направляется на теплоснабжение либо подается в испаритель 
13 контура ОЦР, где отдает свое тепло фреону. Перегретый фреон после 
испарителя 13 направляется в турбину 3 где расширяется совершая полезную 
механическую работу преобразующуюся в электрическую на 
электрогенераторе 4. После расширения фреон либо сразу либо после 
охлаждения в регенеративном теплообменнике 10 напавляется в конденсатор 
6 где охлаждается и конденсируется. После конденсации фреон питательным 
насосом 5 подается либо сразу либо после подогрева в теплообменнике 10 
подается в испраритель. Тепло образующееся при конденсации отводится 
охлаждающей водой в градирню 7, где передается окружающему воздуху. 
Циркуляцию охлаждающей воды обеспечивает циркуляционный насос 8. 
Нагретый воздух после воздухо водяного теплообменника 15 подается 
обратно в котел вентилятором 16 где нагревается и снова отдает тепло воде. 
Глубокая утилизация позволяет снять больше тепла с уходящих газов за 
счет конденсации водяных паров, однако при этом в уходящих газах 
содержатся так же оксиды серы которые при конденсации вступают в реакцию 
с водой образуя серную кислоту, что приводит к сернокислотной коррозии. 
Решить данную проблему позволяет использовование стеклянного 
рекуператора. Данного недостатка лишена схема с газо-воздушной 
утилизацией. 
Добавление регенеративного теплообменника увеличивает стоимость 
установки, однако позволяет повысить КПД ОЦР за счет уменьшения потерь 
теплоты в конденсаторе. Эффективность внедренеия регенеративного 
теплообменника зависит от используемого фреона и эффективности турбины. 
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Включение ОЦР использующего в качестве источника тепла сетевую 
воду позволяет производить электрическую энергию из тепловой. При таком 
включении увеличивается средняя нагрузка котлов и как следствие КПД 
котлов, также при таком включении не требуется заменять дымосос как при 
способах утилизации. 
4.1.3 Тепловые электрические станции 
Быстрый рост потребностей в электроэнергии в XXI веке, кризисное 
состояние окружающей среды, технологические проблемы, которые надо 
решать для удовлетворения этих потребностей, исходя из современных 
критериев резкого повышения энергоэффективности, снижения затрат и 
минимизации влияния на окружающую среду, требуют существенного 
расширения научных исследований и разработок в теплоэнергетике. Научно-
исследовательские, конструкторские и проектные работы в теплоэнергетике 
должны быть нацелены на создание высокоэффективных и экологически 
безопасных ТЭС с использованием прогрессивных технологий и 
энергетического оборудования, обеспечивающих решение следующих задач: 
повышение эффективности энергоснабжения путем увеличения его 
надежности и снижения затрат на производство электроэнергии; 
максимальное сокращение вредных выбросов ТЭС в окружающую среду; 
увеличение производительности и улучшение условий труда; снижение затрат 
на ремонтно-восстановительные работы. 
Важными направлениями научно-технического прогресса в 
теплоэнергетике являются: 
 создание новых поколений энергооборудования; 
 реконструкция и модернизация действующего оборудования; 
 переход от концепции продления срока службы оборудования к 
концепции управления ресурсом на базе современных 
комбинированных методов и критериев с совместным учетом 
показателей его надежности и эффективности; 
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 обеспечение необходимого уровня промышленной безопасности 
энергетического оборудования. 
 высокоэффективное производство электроэнергии и тепла на 
основе применения парогазовых и газотурбинных установок, 
техническое перевооружение и дальнейшее развитие тепловых 
электростанций для повышения их экономической и 
экологической эффективности, надежности, маневренности и 
управляемости; 
 разработка экологически чистых угольных технологий на основе 
применения котлов с циркулирующим кипящим слоем, 
использования водоугольных суспензий, различных схем 
газификации угля и т. п.; 
 создание эффективных газоочистных систем энергооборудования; 
 комплексная автоматизация оборудования блоков и 
электростанций; 
 решение научно-технических проблем, связанных с разработкой 
оборудования на суперкритические параметры пара, технологий 
получения дешевого оборудования для топливных элементов, 
систем аккумулирования электрической энергии; 
 создание небольших установок по комбинированному 
производству электрической энергии и тепла (когенерация) с 
использованием поршневых двигателей, газовых турбин (ТЭЦ 
малой и средней мощности, мини-ТЭЦ). [89] 
Существует четыре различных варианта включения установки ОЦР для 
утилизации тепла уходящих газов от котла и четыре варианта включения 
установки ОЦР преобразующей низко потенциальную тепловую энергии от 
горячей воды (пара) в электрическую: 
 Глубокая утилизация с ОЦР без регенерации (рисунок 60) 
 Глубокая утилизация с регенеративным ОЦР (рисунок 61) 
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 Утилизация с ОЦР без регенерации (рисунок 62) 
 Утилизация с регенеративным ОЦР (рисунок 63) 
 ОЦР на сетевой воде без регенерации (рисунок 64) 
 Регенеративный ОЦР на сетевой воде (рисунок 65) 
 ОЦР на теплофикационном отборе пара (рисунок 66) 
 Регенеративный ОЦР на теплофикационном отборе пара (рисунок 
67) 
 
Рисунок 60- Схема глубокая тилизация с ОЦР без регенерации 
1-Котел; 2-Рекуператор 3-Турбина; 4-Электрогенератор; 5-Питательтный 
насос; 6-Конденсатор; 7-Градирня; 8-Цикруляционный  насос; 9-Сетевой 
насос; 11-Дымосос; 12-Дымовая труба; 13-Испаритель. 
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Рисунок 61- Схема глубокая тилизация  с регенеративным ОЦР 
1-Котел; 2-Рекуператор 3-Турбина; 4-Электрогенератор; 5-Питательтный 
насос; 6-Конденсатор; 7-Градирня; 8-Цикруляционный  насос; 9-Сетевой 
насос; 10-Регенеративный теплообменник; 11-Дымосос; 12-Дымовая труба; 
13-Испаритель. 
 
Рисунок 62- Схема утилизация с ОЦР без регенерации 
1-Котел; 2-Рекуператор 3-Турбина; 4-Электрогенератор; 5-Питательтный 
насос; 6-Конденсатор; 7-Градирня; 8-Цикруляционный  насос; 9-Сетевой 
насос; 11-Дымосос; 12-Дымовая труба; 13-Испаритель;14-Воздухо-водяной 
подогреватель; 15-Вентилятор циркуляции воздуха. 
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Рисунок 63- Схема утилизации с регенеративным ОЦР  
1-Котел; 2-Рекуператор 3-Турбина; 4-Электрогенератор; 5-Питательтный 
насос; 6-Конденсатор; 7-Градирня; 8-Цикруляционный  насос; 9-Сетевой 
насос; 10-Регенеративный теплообменник; 11-Дымосос; 12-Дымовая труба; 
13-Испаритель; 14-Воздухо-водяной подогреватель; 15-Вентилятор 
циркуляции воздуха. 
 
Рисунок 64- Схема ОЦР на сетевой воде без регенерации 
1-Котел; 2-Турбина; 3-Электрогенератор; 4-Конденсатор; 5-Верхний 
сетевой подогреватель; 6-Нижний сетевой подогреватель; 7-Сетевой насос; 8-
Испаритель; 9-Турбина ОЦР; 10- Электрогенератор ОЦР; 11-Конденсатор; 12-
Питательный насос ОЦР; 13-Градирня; 14-Циркуляционный насос. 
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Рисунок 65- Схема ОЦР на сетевой воде с регенерацией 
1-Котел; 2-Турбина; 3-Электрогенератор; 4-Конденсатор; 5-Верхний сетевой 
подогреватель; 6-Нижний сетевой подогреватель; 7-Сетевой насос; 8-
Испаритель; 9-Турбина ОЦР; 10- Электрогенератор ОЦР; 11-Конденсатор; 12-
Питательный насос ОЦР; 13-Градирня; 14-Циркуляционный насос; 15-
Регенеративный теплообменник. 
 
Рисунок 66- Схема ОЦР на теплофикационном отборе пара 
1-Котел; 2-Турбина; 3-Электрогенератор; 4-Конденсатор; 5-Перегреватель; 6-
Испаритель;; 9-Турбина ОЦР; 10- Электрогенератор ОЦР; 11-Конденсатор; 
12-Питательный насос ОЦР; 13-Градирня; 14-Циркуляционный насос. 
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Рисунок 67- Схема регенеративный ОЦР на теплофикационном отборе пара 
1-Котел; 2-Турбина; 3-Электрогенератор; 4-Конденсатор; 5-Перегреватель; 6-
Испаритель;; 9-Турбина ОЦР; 10- Электрогенератор ОЦР; 11-Конденсатор; 
12-Питательный насос ОЦР; 13-Градирня; 14-Циркуляционный насос; 15-
регенеративный подогреватель. 
При утилизации уходящие газы от котла 1 направляются в рекуператор 
2 в котором при глубокой утилизации отдают тепло воде, или воздуху который 
передает свое тепло воде в  воздухо-водяном подогревателе 14. Далее 
уходящие газы дымососом 11 удаляются в атмосферу через дымовую трубу 
12. Горячая вода при этом либо направляется на теплоснабжение либо 
подается в испаритель 13 контура ОЦР, где отдает свое тепло фреону. 
Перегретый фреон после испарителя 13 направляется в турбину 3 где 
расширяется совершая полезную механическую работу преобразующуюся в 
электрическую на электрогенераторе 4. После расширения фреон либо сразу 
либо после охлаждения в регенеративном теплообменнике 10 напавляется в 
конденсатор 6 где охлаждается и конденсируется. После конденсации фреон 
питательным насосом 5 подается либо сразу либо после подогрева в 
теплообменнике 10 подается в испраритель. Тепло образующееся при 
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конденсации отводится охлаждающей водой в градирню 7, где передается 
окружающему воздуху. Циркуляцию охлаждающей воды обеспечивает 
циркуляционный насос 8. Нагретый воздух после воздухо водяного 
теплообменника 14 подается обратно в котел вентилятором 15 где нагревается 
и снова отдает тепло воде. 
При теплофикации тепло к ОЦР подводится либо с сетевой водой в 
испаритель 8 либо напрямую паром теплофикационных отборов в испаритель 
6 и перегреватель 5 где происходит нагрев, испарение и перегреф фреона. где 
расширяется совершая полезную механическую работу преобразующуюся в 
электрическую на электрогенераторе 4. После расширения фреон либо сразу 
либо после охлаждения в регенеративном теплообменнике 15 напавляется в 
конденсатор 11 где охлаждается и конденсируется. После конденсации фреон 
питательным насосом 12 подается либо сразу либо после подогрева в 
теплообменнике 15 подается в испраритель. Тепло образующееся при 
конденсации отводится охлаждающей водой в градирню 13, где передается 
окружающему воздуху. Циркуляцию охлаждающей воды обеспечивает 
циркуляционный насос 14. 
Глубокая утилизация позволяет снять больше тепла с уходящих газов за 
счет конденсации водяных паров, однако при этом в уходящих газах 
содержатся так же оксиды серы которые при конденсации вступают в реакцию 
с водой образуя серную кислоту, что приводит к сернокислотной коррозии. 
Решить данную проблему позволяет использовование стеклянного 
рекуператора. Данного недостатка лишена схема с газо-воздушной 
утилизацией. 
Добавление регенеративного теплообменника увеличивает стоимость 
установки, однако позволяет повысить КПД ОЦР за счет уменьшения потерь 
теплоты в конденсаторе. Эффективность внедренеия регенеративного 
теплообменника зависит от используемого фреона и эффективности турбины. 
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Включение ОЦР использующего в качестве источника тепла сетевую 
воду позволяет производить электрическую энергию из тепловой. При таком 
включении увеличивается коэффициент использования теплофикационных 
турбин, и как следствие снижается себестоимость производства электрической 
энергии улучшается надежность работы. Подвод к ОЦР в качестве источника 
теплоты теплофикационного отбора пара позволит увеличить степень 
перегрева фреона и КПД, но повлечет увеличение капитальных затрат на 
отдельные теплообменники и систему регулирования распределения пара 
между сетевыми подогревателями и ОЦР. 
4.2 Оценка технико–экономического эффекта утилизации низко-
потенциального тепла 
Технико-экономическая оценка модернизации предполагает расчет 
коммерческой эффективности инвестиций, направляемых на данные цели, 
которая определяется на основе анализа хозрасчетных показателей 
предприятий. 
Для оценки коммерческой эффективности рассчитываются показатели, 
устанавливающие соотношения финансовых затрат и результатов, 
обусловленных реализацией инвестиций инвестиционного проекта: чистый 
доход, срок окупаемости, рентабельность, внутренняя норма доходности. 
Показатели эффективности могут определяться разными методами. Ста-
тические методы не учитывают изменения движения капитала в течение вре-
мени осуществления проекта, методы дисконтирования позволяют учесть не-
равноценность одинаковых сумм поступлений и платежей, относящихся к раз-
ным периодам времени осуществления проекта. 
Первый в системе показателей коммерческой эффективности – чистый 
доход, который определяется как превышение интегральных результатов над 
интегральными затратами. 
С учетом разграничения общей суммы затрат, стоимостной оценкой ре-
зультата является, во-первых, прирост прибыли, достигаемый при внедрении 
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на практике тех или иных мероприятий, а во-вторых, «амортизационные 
отчисления», являющиеся не статьей расхода, а наравне с прибылью – 
внутренним источником финансирования: 
j j jAMO ППРD    
где 
jD  - доход в j-м году расчетного периода; 
        jAMO  - амортизационные отчисления в j-м году; 
        
jППР  - прирост прибыли предприятия в том же году. 
В качестве основного подхода к расчету результата от внедрения меро-
приятий в энергетике предлагается использовать расчленение полного (инте-
грального) результата на отдельные составляющие. Так, прирост прибыли 
предприятия наблюдается как вследствие увеличения выручки от реализации 
продукции основного производства, продукции вспомогательного производ-
ства, оказания прочих видов услуг, так и вследствие экономии текущих затрат 
по производству продукции. 
Величина чистого дохода определяется по формуле: 
2 1n n
j t
j 1 t 1
ЧД D K
 
  
 
где 
jD  - доход в периоде j; 
       
2n  - продолжительность периода отдачи от инвестиций; 
         
tK  - инвестиционные расходы в периоде t; 
       
1n  - продолжительность процесса инвестиций. 
Оценка планируемых затрат и результатов осуществляется в пределах 
расчетного периода, включающего продолжительность процесса инвестиций 
и продолжительность периода отдачи от инвестиций. 
Перечисленные показатели эффективности наряду со стратегическими 
методами могут рассчитываться и методами дисконтирования, позволяющие 
определить, насколько будущие поступления оправдают сегодняшние 
затраты. В этом случае соизмерение разновременных показателей 
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осуществляется путем приведения (дисконтирования) их к ценности в 
начальном периоде. 
Для приведения разновременных затрат и результатов используется 
ставка сравнения (Е), равная приемлемой для инвестора норме дохода на капи-
тал. Ставка сравнения определяет темп снижения ценности денежных 
ресурсов с течением времени. 
Приведение к базисному году затрат и результатов, имеющих место в t-
м году реализация проекта, производится путем умножения на коэффициент 
дисконтирования а(t), определяемый для постоянной ставки сравнения Е как: 
 
 
t
1
1
a t
E


 
где t - номер года (t - 0,1,2…T); 
Рассмотренные выше показатели определяются по следующим 
формулам. 
Чистый дисконтированный доход: 
 
2 1
1
n n
j n t
j t
j 1 j 1
ЧДД D а K a

 
    
 
где 
jD  - доход в периоде j; 
      
2n  - продолжительность периода отдачи от инвестиций; 
      a  - коэффициент дисконтирования по ставке сравнения; 
      
tK - первоначальные затраты; 
      
1n  - продолжительность процесса инвестиций. 
Если отдача начинается спустя nпосле начала осуществления проекта, 
т.е., то вместо следует применять  1j n . 
Наиболее распространенным условием проекта является небольшой 
период существования первоначальных затрат. В этом случае допустимо 
считать осуществление инвестиций разовой суммой, тогда формула расчета 
чистого дисконтированного дохода имеет вид: 
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 
2n
j
j
j 1
ЧДД
1
D
K
E
 


 
  
Срок окупаемости - это период (измеряемый в месяцах, кварталах или 
годах), начиная с которого первоначальные затраты покрываются 
суммарными результатами. Другими словами, это интервал времени, в 
течении которого общий объём капитальных затрат остаётся большим суммы 
амортизационных отчислений и прироста прибыли предприятия. 
    Соотношение между доходами и расходами по реализации 
проекта определяется показателем чистого дисконтированного дохода (ЧДД). 
Если ЧДД больше нуля, то все затраты по проекту окупаются доходами, т.е. 
данный проект инвестиций можно рекомендовать к практической реализации. 
4.2.1 Оценка стоимости основного оборудования 
Оценка стоимости основного оборудования делится на : 
• Оценка стоимости теплообменника утилизации ( Газо-
воздушного стального или газо-водяного стеклянного) 
• Оценка стоимости подогревателя (Воздухо-водяного стального 
в схемах с утилизацией теплоты газов до температуры выше 
точки росы) 
• Оценка стоимости установки ОЦР с винтовым расширителем 
Оценка стоимости теплообменников принималась из онлайн 
калькулятора стоимости теплообменников с курсом доллара актуальным на 
2014 год [275]. 
Оценка стоимости модуля ОЦР принималась из прайса компании 
“инфинити турбайн Украина” [276]. Оценка удельных капиталовложений 
была проведена с помощью регрессивного анализа стоимости, $/кВт : 
𝐾ОЦР = 1338 ∙ 𝑃 + 15474,18  
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4.2.2 Расчет технико-экономического эффекта утилизации низко 
потенциального тепла в промышленности 
Количество тепла утилизируемое от анодных газов в процессе 
электролиза определяется как произведение объёмной теплоемкости, 
объёмного расхода и температурного перепада охлаждения, кВт: 
Q=𝐶 ` ∙ 𝑄 ∙ 𝛥𝑇 
Расчеты технико-экономического эффекта всех вариантов утилизации 
(см. Приложение В. Расчеты технико-экономического эффекта утилизации 
теплоты анодных газов, Таблица В. 1). Основные технико-экономические 
показатели при тарифе на электрическую энергию для производственных 
предприятий 7,5 руб/(кВт∙ч) представлены в таблице 15. 
Таблица 15. – основные технико-экономические показатели утилизации теплоты 
анодных газов. 
Показатели Утилизации 
с ОЦР без 
регенерации 
Утилизация с 
регенеративн
ым ОЦР 
Глубокая 
утилизация с 
ОЦР без 
регенерации 
Глубокая 
утилизация с 
регенеративны
м ОЦР 
Утилизируемое 
тепло,кВт 
933,33 933,33 1555,56 1555,56 
Мощность 
ОЦР,кВт 
89,6427 92,8401 152,536 157,78 
КПД ОЦР 0,100006 0,103573 0,100006 0,103573 
Капитала 
вложения, млн. руб. 
7,425 7,554 10,793 11,004 
Себестоимость 
производства 
энергии, 
руб/(кВт∙ч) 
5,41 5,26 4,59 4,86 
Срок окупаемости, 
лет 
5 4 3 3 
Экономия, т. 
у.т./год 
251 260 427,1 441,8 
Как видно из таблицы 15 предпочтительным оказался вариант с 
глубокой утилизацией и регенеративным ОЦР. 
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4.2.3 Расчет технико-экономического эффекта утилизации 
(преобразования) низко потенциального тепла от котельных 
Количество тепла, утилизируемое от уходящих газов, образующихся 
после сжигания Бурого угля марки 3БР Переяславского месторождения, 
определяется как произведение расхода топлива в котле на разницу энтальпий 
газов при температурах утилизации рассчитанных по методике [277], кВт: 
Q=B∙ (𝐻г_вх − 𝐻гвых) 
Расчеты технико-экономического эффекта были произведены на две 
котельные:  
 Котельная СЦТ-3 п. Шапкино состоящая из одного котла КВр-1,28 
и трех КВа-1,2 с максимальной тепло производительностью 4,8 
Гкал/ч, а номинальной 3,14 Гкал/ч. Варианты утилизации (см. 
Приложение В. Расчеты технико-экономического эффекта 
утилизации теплоты уходящих газов от котельной п. Шапкино 
(Енисейск-15) СЦТ-3, Таблица В. 2) и варианты преобразования 
тепловой энергии воды в электрическую (см. Приложение В. 
Расчеты технико-экономического эффекта преобразования тепла 
горячей воды в электроэнергию от котельной п. Шапкино 
(Енисейск-15) СЦТ-3, Таблица В. 3) были произведены для тарифа 
на электроэнергию 44,71 руб/(кВт∙ ч) [278]. Основные технико- 
экономические показатели представлены в таблице 16 
 Котельная СЦТ-22 д. Подтесово состоящая из двух котлов ДКВР-
20/13 и двух котлов КУ 25/14 с максимальной тепло 
производительностью 37,92 Гкал/ч, а номинальной 17,125 Гкал/ч. 
Варианты утилизации (см. Приложение В. Расчеты технико-
экономического эффекта утилизации теплоты уходящих газов от 
котельной д. Подтесово СЦТ-22, Таблица В. 4) и варианты 
преобразования тепловой энергии воды в электрическую (см. 
Приложение В. Расчеты технико-экономического эффекта 
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преобразования тепла горячей воды в электроэнергию от 
котельной д. Подтесово СЦТ-22, Таблица В. 5) были произведены 
для тарифа на электроэнергию 44,71 руб/(кВт∙ ч) [278]. Основные 
технико- экономические показатели представлены в таблице 17 
Таблица 16. – основные технико-экономические показатели утилизации 
(преобразования)  теплоты от котельной СТЦ-3 п.Шапкино. 
Показатели Утил. с 
ОЦР без 
реген. 
Утил. с 
реген. 
ОЦР. 
Глуб. 
утил. с 
ОЦР без 
реген. 
Глуб. 
утил. с 
реген. 
ОЦР 
Преобра
з с ОЦР  
без 
реген. 
Преобраз. 
с реген. 
ОЦР 
Утилизируемое 
(преобразуемое) 
тепло, кВт 
300 300 345 345 (1929) (1929) 
Мощность 
ОЦР,кВт 
28,813 29,814 33,136 34,317 189,053 195,796 
КПД ОЦР 0,10006 0,103573 0,10006 0,103573 0,10006 0,103573 
Капитала 
вложения, млн. 
руб. 
3,664 3,705 6,855 6,902 8,054 8,324 
Себестоимость 
производства 
энергии, 
руб/(кВт∙ч) 
27,03 26,14 26,21 25,35 20,2 19,54 
Срок 
окупаемости, лет 
2 1 1 1 1 1 
Экономия, т. 
у.т./год 
71,642 74,198 82,388 85,327   
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Таблица 17. – основные технико-экономические показатели утилизации 
(преобразования)  теплоты от котельной СТЦ-22 д.Подтесово. 
Показатели Утил. с 
ОЦР без 
реген. 
Утил. с 
реген. 
ОЦР. 
Глуб. 
утил. с 
ОЦР без 
реген. 
Глуб. 
утил. с 
реген. 
ОЦР 
Преобраз 
с ОЦР  без 
реген. 
Преобраз. 
с реген. 
ОЦР 
Утилизируемое 
(преобразуемое) 
тепло, кВт 
1150 1150 1400 1400 (24184) (24184) 
Мощность 
ОЦР,кВт 
110,453 114,392 134,464 139,26 2322,77 2405,62 
КПД ОЦР 0,10006 0,103573 0,10006 0,103573 0,10006 0,103573 
Капитала 
вложения, млн. руб. 
27,320 27,478 34,683 34,875 93,707 97,033 
Себестоимость 
производства 
энергии, 
руб/(кВт∙ч) 
19,20 18,57 12,28 11,90 20,46 19,79 
Срок окупаемости, 
лет 
2 2 2 2 1 1 
Экономия, т. 
у.т./год 
274,63 284,424 334,33 346,256   
 
Как видно из таблиц 16,17 предпочтительным оказался вариант с 
глубокой утилизацией и регенеративным ОЦР, однако самым прибыльным 
вариантом является преобразование избыточной тепловой энергии в 
электрическую. Это объясняется тем что к затратам относятся только затраты 
на топлива для получения этой энергии, так как она является разницей между 
установленной тепло производительностью и номинальной. 
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4.2.4 Расчет технико-экономического эффекта утилизации 
(преобразования) низко потенциального тепла от ТЭС 
Количество тепла, утилизируемое от уходящих газов, образующихся 
после сжигания Бурого угля, считается аналогично котельным. 
Расчеты технико-экономического эффекта для одного блока 
Красноярской ТЭЦ-2 утилизации теплоты уходящих газов (см. Приложение В. 
Расчеты технико-экономического эффекта утилизации теплоты уходящих 
газов от котла БКЗ-420-140-ПТ1 , Таблица В. 6) и преобразования тепловой 
энергии теплофикационного отбора турбины Т-110/120-130 в электрическую 
(см. Приложение В. Расчеты технико-экономического эффекта 
преобразования тепла от воды(пара) теплофикационного отбора турбины, 
Таблица В. 7) при тарифе на электрическую энергию 2,77 
руб.(кВт∙ч).Основные технико- экономические показатели представлены в 
таблицах 18,19 
Таблица 18. – основные технико-экономические показатели утилизации теплоты 
уходящих газов от котла БКЗ-420-140-ПТ1. 
Показатели Утилизации 
с ОЦР без 
регенерации 
Утилизация с 
регенеративн
ым ОЦР 
Глубокая 
утилизация с 
ОЦР без 
регенерации 
Глубокая 
утилизация с 
регенеративн
ым ОЦР 
Утилизируемое 
тепло,кВт 
9000 9000 14000 14000 
Мощность ОЦР,кВт 847,124 877,339 1372,08 1421,02 
КПД ОЦР 0,100006 0,103573 0,100006 0,103573 
Капитала вложения, 
млн. руб. 
41,997 43,210 70,872 72,837 
Себестоимость 
производства энергии, 
руб/(кВт∙ч) 
1,94 1,91 1,94 1,91 
Срок окупаемости, лет 6 6 7 7 
Экономия, т. у.т./год 2371,94 2456,55 3411,54 3533,22 
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Таблица 19. – основные технико-экономические показатели преобразования теплоты 
теплофикационного отбора турбины Т-110/120-130. 
Показатели Преобразова
ние воды с 
ОЦР без 
регенерации 
Преобразован
ие воды с 
регенеративн
ым ОЦР 
Преобразовани
е пара с ОЦР 
без 
регенерации 
Преобразован
ие пара с 
регенеративн
ым ОЦР 
Тепло, Гкал/ч 750 750 765 765 
Мощность ОЦР,кВт 19946,6 20658,1 23336,7 24393,3 
КПД ОЦР 0,100006 0,103573 0,114815 0,119854 
Капитала вложения, 
млн. руб. 
919,536 925,248 948,000 956,483 
Себестоимость 
производства энергии, 
руб/(кВт∙ч) 
7,53 7,31 6,63 6,41 
 
Как видно из таблиц 18,19 срок окупаемости внедрения установок 
утилизации тепла выше чем у остальных вариантов, это объясняется 
экономичностью производства энергии, зрелостью технологий и большим 
масштабом утилизирующих установок. Преобразовывать тепло 
теплофикационного отбора оказалось нерентабельным при существующем 
тарифе на электроэнергию. Преобразовывать такое тепло выгодно при 
одновременном повышении мощности турбины и надстройки установок ОЦР 
турбины типа ПТ и Р.  
4.3. Влияния параметров тепла и окружающей среды на показатели 
установок ОЦР 
При моделировании был задан ряд входных параметров, при их 
изменении также меняются параметры установки. Основные из них: 
 Температура окружающей среды (температура конденсации). 
Изменение КПД как стандартного ОЦР так и с регенерацией в 
зависимости от температуры конденсации представлено на 
рисунке 68. 
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 Температура испарения. Изменение КПД как стандартного ОЦР 
так и с регенерацией в зависимости от температуры испарения 
представлено на рисунке 69. Изменение количества восприятия 
низко потенциального тепла в зависимости от температуры 
представлено на рисунке 70 
 Нагрузка. Изменение КПД расширителя в зависимости от 
изменения нагрузки представлено на рисунке 71 
 
Рисунок 68 – Влияние температуры конденсации на КПД ОЦР 
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Рисунок 69 – Влияние температуры испарения на КПД ОЦР 
 
 
Рисунок 70 – Влияние температуры испарения на долю востановления тепла  
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Рисунок 71 – Влияние доли нагрузки на КПД расширителя  
 
4.4 Выводы по главе 4 
Внедрении утилизации экономически целесообразно на всех 
рассмотренных объектах Красноярского края. Причем самой эффективной 
технологией в большинстве случаев является глубокая утилизация с 
регенерацией, а самыми эффективным объектами внедрения являются 
котельные севера края. Это объясняется существующим запасом мощности и 
большими тарифами на энергию. Внедрение утилизации на объектах 
энергетики и промышленности ведет к экономии природных ресурсов и 
снижению воздействия на экологию. 
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ЗАКЛЮЧЕНИЕ 
Диссертационная работа посвящена разработке научно-методических 
основ проектирования система утилизации низко-потенциального тепла на 
основе ОЦР. Выполненное исследование развивает методы вычислительного 
моделирования процессов и объектов теплотехники на примере установок 
ОЦР с целью поиска оптимальных решений повышения энергоэффективности 
производства на исследуемых объектах. Полученные в работе данные 
способствую развитию и реализации энергосберегающих технологий при 
утилизации низко потенциального тепла. Энергоэффективность 
рассматриваемых объектов достигается за счет утилизации тепла уходящих 
газов либо повышению экономичности производства за счет работе при 
номинальной нагрузке. К числу основных результатов работы можно отнести 
следующее: 
1.На основе результатов экспериментальных исследований тепловой 
работы опытно-промышленной установки и анализа внедрения утилизации 
уходящих газов показано, что для источника низкопотенциальной теплоты 
исследуемых объектов, наиболее эффективной является технология 
органического цикла Ренкина. Определены критерии выбора оптимальной 
технологии утилизации низкопотенциального тепла уходящих газов 
энергетических и промышленных объектов. 
2.Сформулированы требования для выбора рабочих тел и расширителя 
в установках органического цикла Ренкина для утилизации тепла уходящих 
газов в промышленности и энергетике. Определены и обоснованы основные 
показатели объектов, которые влияют на эффективность утилизации: 
температура источника тепла, наличие избытка тепловой мощности, 
температура окружающей среды. 
3.Разработана методика определения технико-экономического эффекта 
от внедрения утилизации на объектах промышленности и энергетики. 
Предложенная методика позволяет определить технико-экономический 
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эффект в зависимости от типа применяемой утилизации, конфигурации 
технологии органического цикла Ренкина, рабочего тела, типа расширителя, 
внешних режимных параметров. 
4.Предложены схемы утилизации низкопотенциального тепла в 
промышленности и энергетике с генерацией электроэнергии на примерах 
промышленности и энергетики Красноярского края. 
5.Внедрение утилизации низкопотенциального тепла уходящих газов 
для преобразования в электрическую энергию становится эффективным при 
высоких тарифах на электрическую энергию для предприятия, либо при вводе 
экологических штрафов за выбросы. Наибольшим потенциалом для внедрения 
утилизации обладают районы децентрализованной энергетики со сроком 
окупаемости около 1–2 лет, в виду высокой себестоимости существующего 
производства энергии и недостаточно развитого транспорта энергии. 
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Приложение А. Схемы установок утилизации 
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Рисунок 1 – Модель № 2607118 
 
Рисунок 2 – Схема [83] 
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Приложение Б. Особенности проектирования установок ОЦР 
 
Рисунок 1 – Блок схема выбора рабочей жидкости и температуры испарения 
  
186 
 
  
Рисунок 2 – Диаграмма выбора расширителя для ОЦР [185] 
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Приложение В. Оценка технико-экономического эффекта 
Таблица 1. – Расчеты технико-экономического эффекта утилизации 
теплоты анодных газов на КрАЗе. 
Показатель Утилизации с 
ОЦР без 
регенерации 
Утилизация с 
регенеративным 
ОЦР 
Глубокая 
утилизация с 
ОЦР без 
регенерации 
Глубокая 
утилизация с 
регенеративным 
ОЦР 
Температура 
газов, °С 
130 130 130 130 
Температура 
охлажденных 
газов, °С 
100 100 80 80 
Утилизируемое 
тепло,кВт 
933,33 933,33 1555,56 1555,56 
КПД ОЦР 0,100006 0,103573 0,100006 0,103573 
Мощность 
ОЦР,кВт 
89,6427 92,8401 152,536 157,78 
Расход R142b, 
кг/с 
3,53962 3,66585 6,019 6,234 
Стоимость ОЦР, 
$ 
135425 139704 219583 226600 
Тип 
теплообменника 
утилизатора, 
материал 
Трубчатый, 
стальной 
Трубчатый, 
стальной 
Трубчатый, 
стеклянный 
Трубчатый, 
стеклянный 
Площадь 
утилизатора, 
м2(фут2) 
5233 (56315) 5233 (56315) 4538(48827) 4538(48827) 
Цена 
утилизатора, $ 
72300 72300 140200 140200 
Тип 
теплообменника 
Трубчатый, 
стальной 
Трубчатый, 
стальной 
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подогревателя, 
материал 
Площадь 
подогревателя, 
м2(фут2) 
2722,7(29,296) 2722,7 (29,296)   
Цена 
подогревателя, $ 
39800 39800   
Капитала 
вложения, млн. 
руб. 
7,425 7,554 10,793 11,004 
Издержки на 
амортизацию, 
млн.руб/год 
0,742 0,755 1,079 1,100 
Затраты на 
ремонт, 
млн.рубю/год 
0,742 0,755 1,079 1,100 
Затраты на оплату 
труда, 
млн.руб/год 
2,4 2,4 2,4 2,4 
Эксп. Издержки, 
млн.руб/год 
3,885 3,910 4,558 4,600 
Себестоимость 
производства 
энергии, 
руб/(кВт∙ч) 
5,41 5,26 4,59 4,86 
Доход по отпуску 
эл. эн. Млн. 
руб/год 
1,493 1,659 4,593 4,600 
Срок 
окупаемости, лет 
5 4 3 3 
Экономия, т. 
у.т./год 
251 260 427,1 441,8 
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Таблица 2. – Расчеты технико-экономического эффекта утилизации 
теплоты уходящих газов от котельной п. Шапкино (Енисейск-15) СЦТ-3. 
Показатель Утилизации с 
ОЦР без 
регенерации 
Утилизация с 
регенеративным 
ОЦР 
Глубокая 
утилизация с 
ОЦР без 
регенерации 
Глубокая 
утилизация с 
регенеративным 
ОЦР 
Температура 
газов, °С 
200 200 200 200 
Температура 
охлажденных 
газов, °С 
120 120 80 80 
Утилизируемое 
тепло,кВт 
300 300 345 345 
КПД ОЦР 0,100006 0,103573 0,100006 0,103573 
Мощность 
ОЦР,кВт 
28,8137 29,8415 33,1358 34,3177 
Расход R142b, 
кг/с 
1,137 1,178 1,335 1,382 
Стоимость ОЦР, 
$ 
54029 55405 59813,2 61394,7 
Тип 
теплообменника 
утилизатора, 
материал 
Трубчатый, 
стальной 
Трубчатый, 
стальной 
Трубчатый, 
стеклянный 
Трубчатый, 
стеклянный 
Площадь 
утилизатора, 
м2(фут2) 
891,6(9593,5) 891,6(9593,5) 627,91(6756,31) 627,91(6756,31) 
Цена 
утилизатора, $ 
48100 48100 168700 168700 
Тип 
теплообменника 
подогревателя, 
материал 
Трубчатый, 
стальной 
Трубчатый, 
стальной 
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Площадь 
подогревателя, 
м2(фут2) 
440,2(4736,4) 440,2(4736,4)   
Цена 
подогревателя, $ 
20000 20000   
Капитала 
вложения, млн. 
руб. 
3,664 3,705 6,855 6,902 
Издержки на 
амортизацию, 
млн.руб/год 
0,366 0,370 0,685 0,690 
Затраты на 
ремонт, 
млн.рубю/год 
0,366 0,370 0,685 0,690 
Затраты на 
оплату труда, 
млн.руб/год 
4,8 4,8 4,8 4,8 
Эксп. Издержки, 
млн.руб/год 
5,532 5,532 6,171 6,180 
Себестоимость 
производства 
энергии, 
руб/(кВт∙ч) 
27,029 26,137 26,21 25,351 
Доход по отпуску 
эл. эн. млн. 
руб/год 
3,619 3,937 4,353 4,719 
Срок 
окупаемости, лет 
2 1 2 2 
Экономия, т. 
у.т./год 
71,642 74,198 82,388 85,327 
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Таблица 3. – Расчеты технико-экономического эффекта преобразования 
тепловой энергии горячей воды в электрическую п. Шапкино (Енисейск-15) 
СЦТ-3. 
Показатель Преобразование с 
ОЦР без регенерации 
Преобразование с 
регенеративным ОЦР 
Температура воды вход, °С 120 120 
Температура воды выход, °С 70 70 
Избыточная тепловая мощность, 
кВт 
1929 1929 
КПД ОЦР 0,100006 0,103573 
Мощность ОЦР, кВт 189,053 195,796 
Расход R142b, кг/с 7,465 7,731 
Стоимость ОЦР, $ 268446 277469 
Капитала вложения, млн. руб. 8,053 8,324 
Издержки на амортизацию, 
млн.руб/год 
0,805 0,832 
Затраты на ремонт, млн.рубю/год 0,805 0,832 
Затраты на оплату труда, 
млн.руб/год 
4,8 4,8 
Затраты на получение тепловой 
энергии, млн. руб./год 
20,718 20,718 
Эксп. Издержки, млн.руб/год 27,129 27,183 
Себестоимость производства 
энергии, руб/(кВт∙ч) 
20,19 19,54 
Доход по отпуску эл. эн. млн. 
руб/год 
32,917 35,005 
Срок окупаемости, лет 1 1 
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Таблица 4. – Расчеты технико-экономического эффекта утилизации 
теплоты уходящих газов от котельной д. Подтесосво СЦТ-22. 
Показатель Утилизации с 
ОЦР без 
регенерации 
Утилизация с 
регенеративным 
ОЦР 
Глубокая 
утилизация с 
ОЦР без 
регенерации 
Глубокая 
утилизация с 
регенеративным 
ОЦР 
Температура 
газов, °С 
160 160 160 160 
Температура 
охлажденных 
газов, °С 
120 120 80 80 
Утилизируемое 
тепло,кВт 
1150 1150 1400 1400 
КПД ОЦР 0,100006 0,103573 0,100006 0,103573 
Мощность 
ОЦР,кВт 
110,453 114,392 134,464 139,26 
Расход R142b, 
кг/с 
4,450 4,609 5,418 5,611 
Стоимость ОЦР, 
$ 
163271 168542 195400 201818 
Тип 
теплообменника 
утилизатора, 
материал 
Трубчатый, 
стальной 
Трубчатый, 
стальной 
Трубчатый, 
стеклянный 
Трубчатый, 
стеклянный 
Площадь 
утилизатора, 
м2(фут2) 
4664,92(50194,5) 4664,92(50194,5) 3294,8(35461) 3294,8(35461) 
Цена 
утилизатора, $ 
483000 483000 960700 960700 
Тип 
теплообменника 
подогревателя, 
материал 
Трубчатый, 
стальной 
Трубчатый, 
стальной 
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Площадь 
подогревателя, 
м2(фут2) 
2426,8(26111) 2426,8(26111)   
Цена 
подогревателя, $ 
264400 264400   
Капитала 
вложения, млн. 
руб. 
27,320 27,478 34,683 35,451 
Издержки на 
амортизацию, 
млн.руб/год 
2,732 2,747 3,468 3,545 
Затраты на 
ремонт, 
млн.рубю/год 
2,732 2,747 3,468 3,545 
Затраты на 
оплату труда, 
млн.руб/год 
9,6 9,6 9,6 9,6 
Эксп. Издержки, 
млн.руб/год 
15,064 15,096 11,736 11,775 
Себестоимость 
производства 
энергии, 
руб/(кВт∙ч) 
19,20 18,57 12,28 11,90 
Доход по 
отпуску эл. эн. 
млн. руб/год 
20,018 21,237 30,972 32,456 
Срок 
окупаемости, 
лет 
2 2 2 2 
Экономия, т. 
у.т./год 
274,630 284,424 334,331 346,256 
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Таблица 5. – Расчеты технико-экономического эффекта преобразования 
тепловой энергии горячей воды в электрическую д. Подтесово  СЦТ-22. 
Показатель Преобразование с ОЦР 
без регенерации 
Преобразование с 
регенеративным ОЦР 
Температура воды вход, °С 120 120 
Температура воды выход, °С 70 70 
Избыточная тепловая мощность, 
кВт 
24184 24184 
КПД ОЦР 0,100006 0,103573 
Мощность ОЦР, кВт 2322,77 2405,62 
Расход R142b, кг/с 93,588 96,926 
Стоимость ОЦР, $ 3123573 3234434 
Капитала вложения, млн. руб. 93,707 97,033 
Издержки на амортизацию, 
млн.руб/год 
9,370 9,703 
Затраты на ремонт, млн.рубю/год 9,370 9,703 
Затраты на оплату труда, 
млн.руб/год 
19,2 19,2 
Затраты на получение тепловой 
энергии, млн. руб./год 
299,710 299,711 
Эксп. Издержки, млн.руб/год 337,652 338,317 
Себестоимость производства 
энергии, руб/(кВт∙ч) 
20,46 19,79 
Доход по отпуску эл. эн. млн. 
руб/год 
400,105 425,755 
Срок окупаемости, лет 1 1 
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Таблица 6. – Расчеты технико-экономического эффекта утилизации 
теплоты уходящих газов от котла БКЗ-420-140-ПТ1. 
Показатель Утилизации с 
ОЦР без 
регенерации 
Утилизация с 
регенеративным 
ОЦР 
Глубокая 
утилизация с 
ОЦР без 
регенерации 
Глубокая 
утилизация с 
регенеративным 
ОЦР 
Температура 
газов, °С 
145 145 145 145 
Температура 
охлажденных 
газов, °С 
120 120 80 80 
Утилизируемое 
тепло,кВт 
9000 9000 14000 14000 
КПД ОЦР 0,100006 0,103573 0,100006 0,103573 
Мощность 
ОЦР,кВт 
847,124 877,339 1372,08 1421,02 
Расход R142b, 
кг/с 
34,132 35,3493 54,178 56,110 
Стоимость ОЦР, 
$ 
1149013 1189444 1851459 1916946 
Тип 
теплообменника 
утилизатора, 
материал 
Трубчатый, 
стальной 
Трубчатый, 
стальной 
Трубчатый, 
стеклянный 
Трубчатый, 
стеклянный 
Площадь 
утилизатора, 
м2(фут2) 
52890(569096) 52890(569096) 578392(622350) 578392(622350) 
Цена 
утилизатора, $ 
126600 126600 510900 510900 
Тип 
теплообменника 
подогревателя, 
материал 
Трубчатый, 
стальной 
Трубчатый, 
стальной 
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Площадь 
подогревателя, 
м2(фут2) 
540000 
(569096) 
540000 (569096)   
Цена 
подогревателя, 
$ 
124300 124300   
Капитала 
вложения, млн. 
руб. 
41,997 43,210 70,872 72,837 
Издержки на 
амортизацию, 
млн.руб/год 
4,199 4,321 7,087 7,283 
Затраты на 
ремонт, 
млн.рубю/год 
4,199 4,321 7,087 7,283 
Затраты на 
оплату труда, 
млн.руб/год 
4,8 4,8 4,8 4,8 
Эксп. 
Издержки, 
млн.руб/год 
13,199 13,442 18,974 19,367 
Себестоимость 
производства 
энергии, 
руб/(кВт∙ч) 
1,94 1,91 1,94 1,91 
Доход по 
отпуску эл. эн. 
млн. руб/год 
5,572 5,999 8,025 8,025 
Срок 
окупаемости, 
лет 
6 6 7 7 
Экономия, т. 
у.т./год 
2371,94 2456,55 3411,54 3533,22 
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Таблица 7. – Расчеты технико-экономического эффекта преобразования 
тепловой энергии теплофикационного отбора турбины Т-110/120-130. 
Показатель Преобразова
ние воды с 
ОЦР без 
регенерации 
Преобразован
ие воды с 
регенеративн
ым ОЦР 
Преобразова
ние пара с 
ОЦР без 
регенерации 
Преобразов
ание пара с 
регенерати
вным ОЦР 
Температура воды вход, °С 120 120 140 140 
Температура воды выход, 
°С 
70 70 110 110 
Тепловая мощность, Гкал/кг 750 750 765 765 
КПД ОЦР 0,100006 0,103573 0,114815 0,119854 
Мощность ОЦР, кВт 19946,6 20658,1 23336,7 24393,3 
Капитала вложения, млн. 
руб. 
801,182 828,744 943,502 985,917 
Издержки на амортизацию, 
млн.руб/год 
80,118 82,974 94,350 98,592 
Затраты на ремонт, 
млн.рубю/год 
80,118 82,974 94,350 98,592 
Затраты на оплату труда, 
млн.руб/год 
9,6 9,6 9,6 9,6 
Затраты на получение 
тепловой энергии, млн. 
руб./год 
749,7 749,7 749,7 749,7 
Эксп. Издержки, 
млн.руб/год 
919,536 925,248 948,000 956,483 
Себестоимость 
производства энергии, 
руб/(кВт∙ч) 
7,53 7,31 6,63 6,41 
 
 
